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Pre-cooler merupakan salah satu komponen alat penukar 
kalor yang penting dalam sistem pembangkit listrik tenaga gas. 
Seperti prinsip alat penukar kalor pada umumnya, pre-cooler 
berfungsi untuk menurunkan temperatur udara dari Compressor 
Discharge Pressure (CDP). Udara tersebut akan dimanfaatkan 
sebagai pengabut bahan bakar dan pendingin fuel nozzle. 
Atomisasi bahan bakar berfungsi untuk menghasilkan proses 
pembakaran yang bagus, sedangkan pendinginan fuel nozzle 
diperlukan agar nozzle tidak mengalami kerusakan sehingga 
nozzle memiliki waktu operasi yang lama. Pada pola operasi yang 
kontinu, pre-cooler memiliki modus kegagalan yaitu mengalami 
kebocoran yang diakibatkan pengikisan oleh fluida kerja dan 
getaran yang berlebih. Ketidakefisien suatu alat dapat 
menyebabkan kerugian energi yang besar, seperti biaya produksi 
meningkat dan menurunnya kualitas produksi. Oleh karena itu, 
perlu dilakukan redesign pre-cooler agar tidak terjadi penurunan 
performa. 
Pada penelitian tugas akhir ini, penggantian pre-cooler 
dilakukan dengan merancang ulang pre-cooler dengan 3 jenis heat 
exchanger, yaitu shell-and-tube, plate-fin, dan circular finned 
tube. Redesign dilakukan dengan analisis perpindahan panas. 
Variabel yang divariasikan adalah geometri masing-masing tipe 
pre-cooler. Pitch ratio dan baffle spacing digunakan sebagai 
variasi geometri untuk shell-and-tube, sedangkan circular finned 
tube menggunakan variasi surface designation yang diambil dari 
buku M. Kays dan W. London. Batasan atau constraint yang 
ditentukan untuk pre-cooler tipe compact adalah volume ruang 
penempatan pre-cooler. Metode yang digunakan dalam 
perancangan adalah metode NTU dan LMTD yang meliputi 
perhitungan perpindahan panas untuk fluida sisi eksternal dan 
internal, perhitungan area perpindahan panas, heat transfer actual, 
overall heat transfer coefficient, dan efektivitas.  
Berdasarkan hasil penelitian, didapatkan bahwa pada 
existing pre-cooler, nilai efektivitas sebesar 0.592 dan number of 
transfer unit sebesar 1.01. Desain optimum hasil rancangan pre-
cooler dengan tipe shell and tube terdapat pada variasi pitch ratio 
1.25 dan baffle spacing 0.2 IDshell . Sedangkan desain optimum 
tipe circular finned tube terdapat pada konfigurasi CF-8.7-
5/8J(a). Berdasarkan komparasi kedua tipe, circular finned tube 
memiliki kemampuan perpindahan panas yang lebih baik 
dibandingkan dengan shell and tube. Hal tersebut ditunjukkan 
melalui efektivitas circular finned tube sebesar 0.7, sedangkan 
shell and tube memiliki efektivitas 0.63.  
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Pre-cooler is a heat exchanger device in the gas turbine 
power plant that used to lowering the temperature of discharge air 
from the compressor. Cooled air will be used to atomise the fuel 
in a combustor as well as a coolant for fuel nozzle. The 
atomization process aims to produce a better fuel firing quality, 
whereas the cooling process of fuel nozzle intended to maintain 
the nozzle from breakdown as a result of protracted operational 
time. Insufficiency of an installation could cause a system failure 
It is, therefore, one of the means to prevent the degradation of 
performance of the device, pre-cooler needed to be replaced in 
such a way and analysed thoroughly. 
In this research, replacement of pre-cooler is done by 
redesigning into three kinds of heat exchangers, which are shell 
and tube and circular finned tube. In designing the pre-cooler for 
shell and tube type, baffle spacing and pitch diameter are the 
discrete variables. Whilst, for the circular finned tube type, is 
varied by its surface designations. The analysis that used in this 
research uses heat transfer analysis through LMTD and NTU 
method. Each type of heat exchangers varied by its surface 
designations. These methods are used to obtain heat transfer for 
both of the fluids, heat transfer areas, overall heat transfer 
coefficient, and effectiveness. Furthermore, in this research, 
pressure drops is also being analyzed for both of the types. 
 From the research regarding existing pre-cooler, through 
NTU method analysis, the effectiveness of its pre-cooler is of 
0.592 and Number of Transfer Unit is of 1.01. The optimum 
design from the new design pre-cooler with shell and tube type is 
obtained at variation of pitch ratio of 1.25 and baffle spacing of 
0.2 IDshell. Meanwhile, the optimum design for circular finned 
tube is at configuration of CF-8.7-5/8J(a). Based on the results of 
the comparison of both pre-cooler, circular finned tube has a 
better quality in heat transfer. It can be shown by its effectiveness 
value of 0.7, whilst the shell and tube has 0.63 of its 
effectiveness. 
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SHELL AND TUBE HEAT EXCHANGER 
 
 
Symbol  Quantity or parameter   
 Units 
 
Ao  heat transfer area based on outside tube area m2 
Bc baffle cut      % 
C clearance between pitch and diameter 
Cc,Ch heat capacity     W/K 
Cp specific heat capacity    J/kgK 
De equivalent diameter    m 
Di inlet tube diameter    m 
Do                outlet tube diameter    m 
Ds inside shell diameter    m 
f friction factor  
F1,2,3 correction factor for heat transfer area 
F correction factor for ΔTLM 
Fsbp ratio of bypass to cross-flow area 
Fw, Fc fraction of tubes in one baffle window 
G Maximum Mass Velocity   kg/m2s 
Jb bundle bypass correction factor for heat transfer 
Jc segmental baffle window correctio factor for heat 
transfer  
Jl baffle leakage correction factor for heat transfer 
Jr laminar-flow heat transfer correction factor 
Js correction factor for unequal end baffle spacing  
k thermal conductivity    W/mK 
k loss coefficient 
𝑚 mass flowrate     kg/s 
Nb number of baffles 
Nss number of sealing strips 




Ntp number of tube passes   
Ps, Pt shell-side and tube-side operating pressure  Pa 
Pr Prandtl number 
Qact heat duty of an exchanger actually delivered W 
Qreq required heat duty of an exchanger  W 
Sb bypass area between shell and tube bundle m2 
Sc cutoff area for calculation of tube count  m2 
Sm cross-flow area near shell centerline  m2 
Ssb leakage area, shell to baffle   m2 
Stb leakage area, tube to baffle hole in one baffle m2 
Sw cross-flow area through one baffle window m2 
Swg baffle window area without tubes  m2 
Swt area occupied of tubes in one baffle window m2 
Ts,avg average temperature of the fluids   K 
Tsi,Tso shell-side temperature inlet and outlet   K 
Tti,Tto tube-side temperature inlet and outlet  K 
Tw temperature at tube wall    K 
Uo overall heat transfer coefficient    W/m2K    





Symbol  Quantity or parameter   Units 
 
ΔPb,I pressure drops in cross flow between baffle  Pa 
 based on ideal tube banks 
ΔPc pressure drop in cross flow between   Pa 
based on segmental baffle 
ΔPw pressure drop in window of segmentally baffled  Pa 
 exchanger 
ΔTLM logarithmic mean temperature difference  K 





CIRCULAR FINNED TUBE HEAT EXCHANGER 
 
Symbol  Quantity or parameter   Units 
 
A  total heat transfer area     m2  
Ap  primary heat transfer area (tube)   m2  
Aff  minimum free flow area    m2  
Afr  Frontal Area      m2  
Af  secondary heat transfer area (fin)   m2  
Cc  heat capacity of cold fluid    W/K  
Ch  heat capacity of hot fluid    W/K  
Cp  specific capacity of the fluid    J/kg.K  
Cr  heat capacity Ratio  
D  tube diameter      m  
Df  fin diameter      m  
Dh  hydraulic diameter     m 
e  tube roughness  
F  correction factor for logarithmic mean temperature 
difference 
f  friction factor  
G  maximum mass velocity    kg/m2s  
hc  heat transfer coefficient of internal fluid   W/m2K  
hh  heat transfer coefficient eksternal fluid  W/m2K   
JH  colburn J factor  
k  thermal conductivity     W/K  
k  entrance/exit loss coefficient  
LHE  heat exchanger length     m  
LT  tube length      m  
ṁc  mass flowrate of cold fluid    kg/s  
ṁh  mass flowrate of hot fluid    kg/s  
M fin parameter     m-1 
NT  number of tubes  
Nu Nusselt number 





Symbol		 Quantity	or	parameter	 	 	 Units 
qact   actual heat transfer   W 
qmax   maximum heat transfer   W  
R”fc   fouling factor of cold fluid   m2K/W 
R”fh   fouling factor of hot fluid  m2K/W 
Rec   Reynolds number of cold fluid 
Reh   Reynolds number of cold fluid 
Rw   wall conduction Resistance   m2K/W 
Tci  cold fluid inlet temperature  K	
Tco  cold fluid outlet temperature  K	
Thi  hot fluid inlet temperature  K	
Tho  hot fluid outlet temperature  K	
U   overall heat transfer coefficient  W/m2K  
V   velocity in tube     m/s  
WHE  heat exchanger width   m  
XL  longitudinal tube pitch   m 
XT  transversal tube pitch   m 
 
Greek letters 
Symbol  Quantity or parameter   Units 
 
α   heat transfer area area and total volume ratio 
ε   effectiveness  
ΔPcold   pressure drop of external fluid   Pa  
ΔPhot   pressure drop pada internal fluid  Pa  
ΔT   temperature difference    K  
ΔTlmtd   logarithmic temperature difference  K  
η0   fin overall surface efficiency 
ηf   Fin efficiency  
µ   Dynamic viscosity of the fluids  
ρi    fluid density at inlet temperature  kg/m3 
ρm   fluid density at mean temperature  kg/m3 
ρo   fluid density at outlet temperature  kg/m3 






1.1 Latar Belakang 
A.  Kebutuhan Listrik di Indonesia 
  Konsumsi listrik Indonesia setiap tahunnya terus 
meningkat sejalan dengan peningkatan pertumbuhan ekonomi 
nasional. Besarnya produksi listrik selama kurun waktu yang 
telah ditentukan dapat memberi gambaran besarnya pasokan 
listrik dalam pemenuhan kebutuhan listrik nasional. Kondisi ini 
merupakan gambaran umum dari negara yang sedang 
berkembang, dimana penyediaan listrik bukan merupakan 
pemenuhan kebutuhan riil seluruhnya tetapi lebih merupakan 
kemampuan untuk membangkitkan dan mendistribusikan listrik 
ke masyarakat. Kebutuhan listrik di Indonesia diperhitungkan per 
sektor pada 22 wilayah pemasaran listrik PLN. Besarnya 
kebutuhan listrik di Indonesia yang ditunjukkan pada Gambar 1.1 
merupakan akumulasi dari kebutuhan listrik pada masing-masing 
sektor pengguna energi di 22 wilayah pemasaran listrik PLN. 
Berdasarkan hasil proyeksi kebutuhan listrik dari tahun 2003 s.d. 
2020 yang dilakukan Dinas Perencanaan Sistem PT PLN 
(Persero) dan Tim Energi BPPT. Berdasarkan Gambar 1.1 terlihat 
bahwa kebutuhan listrik nasional didominasi oleh sektor industri, 
disusul sektor rumah tangga, usaha, dan umum. Pola kebutuhan 
listrik per sektor tersebut akan berbeda apabila ditinjau menurut 
wilayah pemasaran listrik PLN, dimana semakin ke Kawasan 
Indonesia Timur, semakin besar kebutuhan listrik sektor rumah 
tangga dibanding sektor industri. Hal ini disebabkan karena masih 
rendahnya rasio elektrifikasi dan terbatasnya jumlah industri.Jenis 
dan kapasitas pembangkit listrik merupakan faktor yang dapat 
mempengaruhi besarnya listrik yang diproduksi baik pada waktu 




Gambar 1.1 Grafik Proyeksi Kebutuhan Listrik per Sektor di 
Indonesia Tahun 2003 s.d. 2020 (sumber: BPPT & PT.PLN (Persero)) 
 
Oleh karena itu kemampuan pembangkit listrik untuk tampil 
prima merupakan hal yang penting agar ketersediaan listrik di 
Indonesia tetap terjaga. Segala kerusakan baik besar ataupun kecil 
harus segera ditanggulangi secara cepat dan tepat. Pembangkit 
Listrik Tenaga Gas (PLTG) Alstom Unit 3 pada PT PLN Sektor 
Keramasan merupakan salah satu unit yang dibangun pada tahun 
1983 dan memiliki daya yang terpasang sebesar 21 MW. PLTG 
Alstom Keramasan memiliki beberapa peralatan pendukung saat 
beroperasi. Salah satu kerusakan yang ada pada peralatan 
pembangkit adalah kerusakan pada High Pressure Heater.  salah 
satunya adalah Pre-cooler / Atomizing Air Heat Exchanger yang 
memiliki peranan penting terhadap keandalan unit pembangkit.  
 
B. Sistem Pendinginan PLTG 3 Alstom 
Pada sebuah unit pembangkit listrik, sistem pelepasan 
kalor diperlukan untuk menjaga sebuah sistem dapat beroperasi 
secara optimal. Sistem pelepasan kalor tersebut dapat dikenal pula 
dengan sistem pendingin. Sistem Pendingin dalam sebuah unit 
berfungsi untuk mendinginkan komponen-komponen atau 
peralatan-peralatan yang beroperasi agar terhindar dari kerusakan 
yang diakibatkan oleh panas yang berlebih (overheating). 
Secara garis besar sistem pendingin pada unit pembangkit dibagi 
dua sistem utama yaitu : 
1. Sistem pendingin terbuka (opened cooling system). 
Pada sebuah sistem pendingin terbuka, media yang 
digunakan sebagai pendingin akan terbuang tanpa 
 
dimanfaatkan kembali sebagai media pendingin. 
2. Sistem pendingin tertutup (closed cooling system) 
Pada sebuah sistem pendingin tertutup, media yang 
digunakan sebagai pendingin akan dimanfaatkan 
kembali sebagai media pendingin. 
 
Secara umum, media pendingin yang digunakan pada 
sistem pendinginan adalah air demineral. Pemilihan air demineral 
sebagai media pendinginan bertujuan untuk menghindari 
komponen-komponen yang didinginkan dari korosi yang 
diakibatkan oleh kandungan mineral pada air tersebut. Pada 
PLTG Alstom 3 Sektor Keramasan siklus air pendingin yang 
digunakan adalah siklus tertutup. Gambar 2.7 menunjukkan cara 
kerja sistem pendingin yang secara umum adalah sebagai berikut: 
air pendingin disirkulasikan oleh pompa air untuk mendinginan 
komponen-komponen seperti: Lube Oil Cooler, Atomizing Heat 
Exchanger, dan Diesel Start. Setelah mengalami proses 








C. Pre-cooler / Atomizing Air Heat Exchanger 
Pusat Listrik Tenaga Gas (PLTG) Alstom Unit 3 pada PT 
PLN Sektor Keramasan merupakan salah satu unit yang dibangun 
pada tahun 1983 dan memiliki daya yang terpasang sebesar 21 
MW. PLTG Alstom Keramasan memiliki beberapa peralatan 
pendukung saat beroperasi, salah satunya adalah Pre-cooler / 
Atomizing Air Heat Exchanger yang memiliki peranan penting 
terhadap keandalan unit pembangkit. Pre-cooler berfungsi untuk 
menurunkan temperatur udara yang berasal dari Compressor 
Discharge Pressure (CDP). Pada umumnya, udara panas tersebut 
memiliki tekanan sebesar 100 psia – 160 psia, dan memiliki 
temperatur sebesar 150°C. Udara ini akan didinginkan pada alat 
penukar kalor (Pre-cooler), sehingga suhu udara akan menurun 
pada temperatur sebesar 65°C – 75°C. Proses pendinginan udara 
tersebut diperlukan agar dapat memaksimalkan proses 
pembakaran bahan bakar, khususnya bahan bakar HSD (solar). 
Selain itu untuk menjaga waktu operasi fuel nozzle, yang 
berfungsi sebagai tempat masuknya bahan bakar ke ruang bakar, 
agar tidak mengalami kerusakan. Pre-cooler pada PLTG 3 
Alstom Sektor Keramasan berbentuk Shell and Tube, dengan 
fluida pendinginnya adalah air dan fluida yang didinginkan 
adalah udara. Pada shell and tube, fluida dingin mengalir pada 










Gambar 1.4 Gambar dan Spesifikasi Pre-cooler PLTG 3 Alstom 
 
D. Kebocoran pada Pre-cooler 
Salah satu kerusakan yang ada pada peralatan pembangkit 
adalah kerusakan pada Pre-cooler. Kerusakan pada HPH tidak 
berdampak langsung pada berkurangnya energi listrik yang 
dihasilkan, namun kerusakan tersebut akan mengakibatkan biaya 
operasi yang membengkak akibat dari menurunnya efisiensi 
pembangkit. Membengkaknya biaya operasi akan berpengaruh 
pada meningkatnya tarif dasar listrik. Pada akhirnya hal ini akan 
menghambat pertumbuhan ekonomi di Indonesia. Pada pola 
operasi yang kontinu, pre-cooler tersebut memiliki modus 
kegagalan yaitu mengalami kebocoran pada tube. Kerusakan pipa 
ini bisa disebabkan oleh beberapa hal seperti : erosi karena fluida, 
getaran yang berlebih, erosi dan korosi pada pipa inlet, dan 
sebagainya. Seperti yang terdapat pada gambar 1.5. 
 
 
Gambar 1.5 Kebocoran pada tube pre-cooler 
Spesifikasi: 
- Serial No. JPK 15998009 
- U Tube Atomizing Air Heat 
Exchanger 
- Dimensi: 2 m x 0.42 m 
- Staggered arrangement tube 
 
Gambar 1.5 Menunjukkan timeline kebocoran  tube pada pre-
cooler dalam kurun waktu 1 bulan (agustus – september 2011). 
Pada setiap insiden kebocoran tube yang terjadi, PLTG Unit 3 
Alstom diberhentikan sampai dengan proses perbaikan selesai. 
 
 
Gambar 1.6 Timeline Kebocoran Pipa pada Pre-cooler 
 
Metode pemeliharaan yang digunakan untuk mengatasi 
kebocoran pada pre-cooler adalah dengan melakukan 
pemeriksaan kebocoran dengan metoda terbaru yang disebut Hy-
Per (Hyrdrotest Pre-coolER) dan proses plugging. Penggantian 
tube yang dilakukan secara terus menerus akan berpengaruh 
terhadap performa alat penukar kalor dan biaya (cost) yang harus 
dikeluarkan di setiap proses pergantian dan pemasangan. 
 
          
(a) Plugging   (b) Hydrostatic Test 
Gambar 1.7 Metode Penanggulangan dan Pemeliharaan Pre-
cooler: (a) Plugging (b) Hydrostatic Test 
 
Kebocoran pada precooler existing dapat mengakibatkan kinerja 
Gas Turbin tidak optimal dalam fungsinya sebagai pendingin 
karena kemampuan heat transfer yang rendah dan juga 
mengakibatkan gagal proses firing. Sehubungan dengan hal 
tersebut, diperlukan sebuah solusi untuk meningkatkan performa 
dari pre-cooler, yaitu dengan melakukan perancangan ulang pre-
cooler. Perancangan ulang (re-design) dalam penelitian tugas 
akhir ini dilakukan dengan merancang tiga tipe alat penukar kalor 
yaitu shell and tube, cicrular finned tube, dan plate fin heat 
exchanger. 
 
1.2 Perumusan Masalah 
Penelitian tugas akhir ini akan membahas mengenai performa 
dari existing pre-cooler yang berbentuk shell and tube. Selain itu, 
pada penelitian ini juga akan dilakukan perancangan ulang (re-
design) sebuah pre-cooler yang dengan bentuk yang serupa 
dengan kondisi eksisting dan akan merancangan ulang dengan  
compact heat exchanger dengan tipe tube fin heat exchanger, dan 
akan dianalisis performa dari alat penukar kalor yang telah 
dirancang ulang. Selain itu, akan dilakukan validasi uji 
performansi melalui perangkat lunak komersial. 
 
1.3 Batasan Masalah 
Pada penelitian tugas akhir ini, diambil batasan-batasan 
masalah, antara lain: 
1. Pengumpulan data dilakukan di PT. PLN (Persero) Sektor 
Pembangkitan Pengendalian Keramasan, Palembang, 
Sumatera Selatan. 
2. Pengoperasian alat penukar panas dalam keadaan steady. 
3. Aliran internal diasumsikan fully developed flow. 
4. Perubahan energi kinetik dan energi potensial diabaikan. 
5. Faktor ekonomi dan material tidak diperhitungkan. 
6. Tidak dilakukan analisis perubahan performa pada sistem 
PLTG yang mungkin disebabkan oleh pre-cooler. 
 
1.4 Tujuan 
Tujuan dalam penelitian tugas akhir ini antara lain: 
1. Merancang pre-cooler dengan tipe shell and tube, 
circular finned tube, dan plate-fin heat exchanger. 
2. Mengevaluasi performa dari heat exchanger yang telah 
dirancang. 
3. Memilih tipe pre-cooler yang telah dirancang sebagai 
pengganti pre-cooler eksisting. 
 
1.5 Manfaat 
Penelitian tugas akhir ini diharapkan dapat memberikan 
manfaat, sebagai berikut: 
1. Menambah wawasan dan pengetahuan mahasiswa secara 
umum dan penulis khususnya dalam merancang suatu alat 
penukar panas. 








2.1 Penelitian Terdahulu 
Morteza Khoshvaght Aliabadi dan Faramarz Hormozi 
[11] melakukan penelitian yang berjudul “Performance Analysis 
of Plate-Fin Heat Exchangers: Different Fin Configurations and 
Coolants”. Penelitian ini membahas evaluasi performa plate-fin 
heat exchanger dengan menggunakan konfigurasi fins yang 
berbeda berdasarkan standar compact heat exchanger. Tipe sirip 
yang divariasikan adalah tipe offset strip, perforated, wavy, dan 
pin. Selain itu, penelitian ini turut menggunakan variasi fluida 
kerja, yaitu air, udara, dan ethylene glicol. Konfigurasi yang 
digunakan dapat dilihat pada tabel 2.1. 
Tabel 2.1 Konfigurasi Geometri Fin 
Channel 
Configuration 
Specific Geometrical Parameter, mm 
Plain Fp = 2.5, Fh = 5.0, L = 65, t = 0.2 
Perforated Dh = 1.0, S = 6.5, 10, 13 
Offset Strip Lo = 6.5, 10, 13 
Wavy 2A = 1.0, Lw = 6.5, 10, 13 
Pin Dp = 1, St = 2.5, Sl = 6.5, 10, 13 (for 
both inline and staggered arrangement) 
Sumber: Performance Analysis of Plate Fin Heat Exchangers: Different Fin 
Configurations and Coolants. 
 
Analisis yang dilakukan dengan menggunakan 
Computational Fluid Dynamics (CFD) Method. Performa dengan 
konfigurasi fin dan fluida kerja yang berbeda ditunjukkan dengan 
menggunakan grafik antara faktor hidrolik termal (JF) dan 
bilangan Reynold, dengan constrain dari bilangan Reynold yang 
digunakan adalah 100< Re <1600. Gambar 2.1, 2.2, 2.3, dan 2.4 
merupakan grafik antara J dan f  factor dengan Reynolds number 
untuk fluida kerja dan permukaan fin yang berbeda. Berdasarkan 
 
grafik tersebut, dapat dilihat bahwa nilai J dan f akan semakin 
menurun seiring dengan meningkatnya bilangan Reynold. 
Penelitian ini juga menunjukkan bahwa, fluida kerja tidak 
memiliki pengaruh terhadap friction factor (f). Nilai f factor 




(a)     (b) 
Gambar 2.1 Pengaruh Jarak antar fin (S) pada tipe perforated fin 
terhadap Reynolds number untuk fluida kerja udara: (a) J factor 
dan (b) f factor. 
 
 
  (a)    (b) 
Gambar 2.2 Pengaruh panjang fin (Lo) pada tipe offset strip fin 
terhadap Reynolds number untuk fluida kerja air: (a) J factor dan 




(a)    (b) 
Gambar 2.3 Pengaruh jarak pin arah longitudinal (Sl) pada tipe 
pin fin terhadap Reynolds number untuk fluida kerja oli: (a) j 




(a)     (b) 
Gambar 2.4 Pengaruh wavelength (Lw) pada tipe wavy fin 
terhadap Reynolds number untuk fluida kerja Ethylene Glicol: (a) 
j factor dan (b) f factor. 
 
M.K. Rathod [12] melakukan penelitian dengan “Performance 
Evaluation of Flat Finned Tube Heat Exchanger with Different 
Surfaces”. Penelitian ini membahas tentang evaluasi performa flat 
tube fin heat exchanger dengan udara sebagai fluida panas dan air 
sebagai fluida dingin menggunakan konfigurasi fin yang berbeda 
berdasarkan standar compact heat exchanger. Selain itu, 
penelitian ini juga menggunakan variasi mass flowrate yang 
berbeda pada dua sisi fluida dingin dan juga fluida panas. 
Konfigurasi yang dipakai adalah 9.68-0.87, 9.6-0.87R, 9.1-0.737-
S, 9.29-0.737-SR, dan 11.32-0.737-SR. Dengan variasi 
 
konfigurasi fins dan water mass flowrate sebesar 30 kg/s, 40 kg/s, 
50 kg/s, 60 kg/s, dan 70 kg/s sedangkan air mass flowrate dijaga. 
Analisi dilakukan dengan metode komputasi menggunakan 
MATLAB 6.5.1. Gambar 2. Merupakan variasi dari effectiveness 
dengan water side Reynolds number. Berdasarkan grafik tersebut 
dapat dilihat bahwa dengan semakin tinggi mass flowrate maka 
Reynolds number semakin meningkat. Dengan semakin 
meningkat Reynolds number maka akan semakin pula nilai 
effectiveness dari heat exchanger tersebut. Selain itu, pengujian 
performa juga dilakukan untuk menghitung nilai pressure drop 
dengan variasi mass flowrate dari water. 
Gambar 2.2 menunjukan variasi water side pressure drop 
dengan water side reynolds number. Didapatkan bahwa semakin 
meningkat pula pressure drop yang terjadi. Staggered finned tube 
memiliki pressure drop yang lebih tinggi dibandingkan inline. 
Free flow area untuk susunan tube staggered lebih kecil sehingga 
kecepatan aliran massa yang terjadi semakin besar. 
 
 
Gambar 2.5 Pengaruh variasi water side Reynold number 
terhadap Water side Pressure Drop 
 
 
Gambar 2.6 Pengaruh variasi Water Side Reynolds Number 
terhadap Water Side Pressure Drop 
 
Devia Gahana Cindy Alfian [15] dalam penelitiannya 
yang berjudul “Re-design High Pressure Heater (HPH) 5 pada 
PLTU Suralaya” merancang ulang High Pressure Heater (HPH) 
dengan tujuan untuk melihat kemungkinan peluang peningkatan 
efisiensi HPH yang lebih tinggi melalui analisis termodinamika 
dan perpindahan panas. Salah satu variabel yang divariasikan 
dalam penelitian ini adalah baffle spacing / jarak antar baffle. 
Variasi baffle spacing diberlakukan pada perancangan ulang pada 
area desuperheating. Pada penelitian tersebut, didapatkan bahwa 
semakin kecil nilai baffle spacing yang digunakan pada zona 
subcooling akan mengakibatkan perpindahan panas dan pressure 
drop yang terjadi semakin besar. Hal tersebut disebabkan karena 
jarak antar satu baffle dengan baffle  yang lain semakin kecil 
sehingga mengakibatkan fluida yang mengalir melewati baffle 
akan semakin berolak. Olakan aliran suatu fluida dapat 
mengakibatkan proses perpindahan panas yang semakin besar, 
begitu pula halnya dengan penurunan tekanan yang terjadi. Grafik 
pengaruh baffle spacing dengan perpindahan panas dan pressure 




Gambar 2.7 Grafik pengaruh baffle spacing pada koefisien 
konveksi dan pressure drop pada zona desuperheating. 
 
 
Gambar 2.8 Grafik pengaruh baffle spacing pada koefisien 
konveksi dan pressure drop pada zona subcooling. 
 
2.2 Alat Penukar Kalor 
Alat penukar kalor (Heat Exchanger) adalah suatu alat 
yang digunakan untuk memindahkan panas antara dua fluida yang 
mengalir dan memiliki perbedaan temperatur. Berdasarkan 
konstruksinya, alat penukar kalor dibedakan menjadi 3 jenis, 
yaitu: shell and tube Heat Exchanger, concentric heat exchanger, 
dan compact heat exchanger. Pada penelitian tugas akhir ini, alat 
penukar kalor yang akan dibandingkan adalah shell and tube, 
plate fin heat exchanger, dan tube fin heat exchanger. 
 
 
2.2.1 Shell and tube heat exchanger 
Shell and tube heat exchanger adalah suatu alat penukar 
kalor yang umum digunakan dalam dunia industri. Pada shell and 
tube heat exchanger terdapat sejumlah tube penukar kalor yang 
dipasang secara paralel didalam shell. Di dalam konstruksi shell 
and tube heat exchanger ini, suatu fluida mengalir di sisi tube 
(pipa), sedangkan fluida lainnya mengalir di sisi shell 
(selongsong). Pada sisi shell, terdapat pula sekat-sekat (baffle) 
yang berfungsi untuk menjamin fluida di sisi shell mengalir 
melintasi tube, sehingga perpindahan kalor yang terjadi akan 
lebih tinggi. Komponen dalam heat exchanger ini secara umum 
antara lain tube (tube bundle), shell, front end head, rear end 
head, baffles, dan tube sheet. 
 
 
Gambar 2.9 Shell and tube heat exchanger (U-Tube) 
 
A. Desain Shell and Tube Heat Exchanger 
Terdapat banyak variasi pada desain shell and tube. Secara 
khusus, ujung dari tiap tabung dihubungkan ke plenums 
(terkadang disebut water boxes) melalui lubang dalam tube 
sheets. Shell and Tube Heat Exchanger adalah jenis Heat 
Exchanger yang paling umum dipergunakan pada proses Refinary 
Oil and Gas dan Petrochemical. Dalam hal design Shell and Tube 
Heat Exchanger (STHE), standar yang dipakai adalah ASME 
Section VIII dan TEMA Class R, atau API 660. 
 
Salah satu klasifikasi alat penukar kalor menurut standar TEMA, 
yaitu konstruksi tubular shell and tube dikelompokkan 
berdasarkan pemakaiannya menjadi tiga kelompok, yaitu:  
a. Alat penukar kalor tipe R, dipergunakan untuk proses 
pengolahan minyak atau setidaknya berhubungan dengan 
aplikasi dalam pengolahan minyak.  
b. Alat penukar kalor tipe C, umumnya dipergunakan untuk 
keperluan komersil.  
c. Alat penukar kalor tipe B, dipergunakan untuk proses kimia. 
 
Berdasarkan konstruksinya, STHE dapat dibagi atas beberapa 
type, masing masing type diberi kode berdasarkan kombinasi type 
Front Head, Shell, dan Rear Head. 
 
Gambar 2.10 Komponen utama menurut TEMA.
 
A. Penentuan Dimensi Geometri 
Jenis heat exchanger yang dianalisis adalah U-tube Bundle, 
dengan geometri dasar yang dibutuhkan untuk perhitungan heat 
exchanger adalah sebagai berikut: 
1. Tube dan Susunan Tube 
a. Ds (mm) diameter dalam shell 
b. O.D. (mm) diameter luar tube 
Dimensi ini mengikuti standard umum yang dipakai baik inch 
maupun metrik seperti yang ditunjukan tabel C. pada lampiran. 
Perbandingan Ds dengan Dt secara ditunjukkan oleh gambar di 
bawah ini. 
 
Gambar 2.11 Perbandingan Ukuran Diameter Shell dan Diameter 
Luar Tube 
 
Luasan bergaris-garis menunjukkan perbandingan yang diijinkan 
sedangkan luasan titik-tiik merupakan perbandingan yang dapat 
diterima tetapi dibawah kondisi bergaris-garis. 
 
c. Ltw (mm) tebal dinding tube 
Ditentukan berdasarkan tekanan, temperatur, kekuatan 
material, dan korosi saat pemakaian. Dimensi ini diperlukan 
untuk menentukan diameter dalam tube. 
 
 
d. Dti (mm) diameter dalam tube 
Dirumuskan: 
Dti = Dt – 2Ltw     (2.1) 
 
e. Ltp (mm) jarak tube pitch 
Jarak tube pitch adalah jarak terdekat antara sumbu pusat tube 
yang berada pada tube bundle.  
 
f. θtp (deg) susunan tube dan sudut pitch 
Susunan tube pada existing pre-cooler adalah staggered layout 
yang memiliki permukaan perpindahan panas yang besar 
didalam shell, selain itu mempunyai penurunan tekanan yang 
lebih efektif terhadap perpindahan panas. 
 
g. Panjang Tube 
1) Lts (mm) panjang total tube 
2) Lti (mm) panjang tube antar tube sheet 
3) Lta (mm) panjang tube efektif 
 
Untuk tipe bundle kecuali U-tube: 
Lti = Lt – 2Lts      (2.2) 
Untuk U-tube: 
Lti = Lto – Lts       (2.3) 
 
h. Lte (mm) adalah panjang tube efektif 
Untuk semua tipe bundle kecuali U tube: 
Lto = Lti       (2.4) 
 
Untuk U tube bundle:  
Lto = Lti + 0.3Dotl      (2.5) 
 
2. Geometri Baffle 
i. Lbb (mm) Bundle-to-shell clearance 
Untuk U-tube bundle: 
 
Lbb = 12.0 + 0.005 Ds     (2.6) 
 
j. Bc (%) Persentase pemotongan baffle 
 Persentase pemotongan baffle adalah rasio ketinggian 
terhadap diameter dalam baffle dengan asumsi bahwa shell 
sepusat dengan shell dan celah diantara shell dan baffle 
(clearance) diabaikan. Harga Bc dapat dinyatakan sebagai 
korelasi antara jarak baffle (Lbc) dengan dimeter dalam shell atau 
dapat ditentukan seperti yang ditunjukkan pada gambar 2.12. 
Bc = !"#
!"




Gambar 2.12 Persentase pemotongan baffle 
 
k. Lbc (mm) Jarak antar pusat baffle 
 Jarak antar pusat baffle untuk mengatur distribusi aliran 
dari fluida dalam shell. Nilai Lbc digunakan pula untuk 
memperbesar jarak baffle yang berdampingan dengan nosel. 
Jumlah baffle dirumuskan: 
Nb = !"#
!"!
− 1      (2.8) 
 
2.3.2 Extended Surface Heat Exchanger 
Jenis-jenis alat penukar panas dapat dikelompokkan 
menurut geometri konstruksi penukar panas (tubes, plates, dan 
extended surface), berdasarkan proses perpindahan panas fluida 
(parallel, counter, dan cross flow), dan berdasarkan mekanisme 
perpindahan panas (satu fase dan dua fase). Salah sau jenis alat 
penukar panas yang lain adalah jenis kompak. Compact heat 
exchanger merupakan tipe alat penukar panas yang memiliki 
spesifikasi luas permukaan perpindahan panas per unit volume 
yang sangat luas (700 !
!
!!
) per unit volume dengan ketentuan 
minimal ada satu fluida yang berbentuk gas. Konstruksi dari alat 
penukar panas ini biasanya terdiri dari susunan finned tube atau 
plate fin. Sedangkan bentuk dari tube biasanya circular atau flat. 
 
Gambar 2.13 Macam-macam Extended Surface Heat Exchanger 
(a) Fin tube (flat tubes, continuous plate fins). (b) Fin tube 
(circular tubes, continuous plate fins). (c) Fin tube (circular tubes, 
circular fins). (d) Plate fin (single pass). (e ) Plate fin (multipass) 
(Sumber: Frank P. Incropera and David P. DeWitt, 2001)
 
Pada konstruksi compact heat exchanger di atas terdapat sirip 
(fin) yang berfungsi untuk  laju perpindahan panas dari 
permukaan ke fluida sekeliling. Compact heat exchanger sering 
digunakan dalam dunia industri maupun untuk keperluan sehari-
hari. Tipe ini baik digunakan untuk jenis fluida gas dengan carian 
maupun fluida gas dengan gas. Biasanya alat penukar panas ini 
digunakan bila koefisien konveksi dari penukar panas yang 
bersinggungan dengan salah satu fluida jauh lebih kecil 
dibandingan koefisien konveksi dari kedua fluida yang ada. 
Adapun karakteristik dari Compact heat exchanger: 
o Memiliki permukaan yang diperluas (extended surface) 
o Fluida yang berupa cairan harus bersih dan relatif nonfouling 
karena diameter hidroliknya kecil (Dh) 
o Berbagai permukaan yang tersedia memiliki urutan yang 
berbeda besaran dari luas permukaan rapat massa. 
o Paling tidak ada satu fluidanya yang berbentuk gas. 
o Luas permukaan compact heat exchanger besar dan panjang 
yang pendek, sehingga desain dari compact heat exchanger 
penting untuk uniform flow distribution. 
o Diameter hidrolisnya kecil. 
o Pencampuran dua fluida pada umumnya tidak menjadi 
masalah. 
o Mudah dalam mendistribusikan luas permukaan di sisi yang 
panas atau dingin sesuai yang diinginkan oleh perancang. 
 
Pada tugas akhir ini, alat penukar panas yang akan dirancang 
adalah tipe compact, yaitu plate fin heat exchanger dan tube fin 
heat exchager.  
 
 
2.3.2.1 Plate Fin Heat Exchanger 
 
  
Gambar 2.14  Basic view of plate fin heat exchanger (Shah and 
Webb, 1983) 
 
Plate fin heat exchanger adalah salah satu alat penukar 
kalor jenis compact dimana luas permukaan perpindahan 
panasnya ditingkatkan dengan sebuah fin. Berdasarkan tipe-tipe 
alat penukar kalor compact, plate fin heat exchanger terbilang 
unik karena konstruksi dan kinerjanya. Plate fin heat exchangers 
memiliki efektivitas yang tinggi, kepadatan permukaan, dan 
beratnya yang ringan. Seperti namanya, Plate-fin heat exchanger 
adalah tipe dari alat penukar kalor berjenis compact yang tersusun 
atas tumpukan plat datar yang disebut lapisan pemisah (parting 
sheet) dan sirip-sirip (fins) telah dipatri bersama dengan parting 
sheet sebagai sebuah blok. 
Aliran pertukaran panas pada plate fin heat exchanger 
terjadi antara fins dan parting sheets. Plat pemisah bertindak 
sebagai permukaan perpindahan panas primer dan fins bertindak 
sebagai permukaan perpindahan panas sekunder. Fin tidak hanya 
berfungsi untuk meningkatkan luas permukaan perpindahan 
panas, tetapi juga sebagai konstruksi pendukung alat penukar 
kalor terhadap tekanan. 
 
A. Plate fin heat transfer surfaces 
Plate fin heat exchanger lebih banyak digunakan untuk 
menukarkan kalor dari fluida cair ke gas dan fluida gas ke gas. 
Pada umumnya, nilai koefisien perpindahan panas untuk fluida 
gas terbilang cukup rendah, sehingga peningkatan permukaan 
perpindahan panas sering digunakan pada alat penukar kalor tipe 
plate fin. Peningkatan koefisien perpindahan panas dapat 
ditingkatkan berdasarkan tipe fin yang digunakan pada alat 
penukar kalor tersebut.. Berdasarkan tipe permukaannya, plate fin 
dikategorikan sebagai (1) straight fins, (2) wavy fin, (3) 
interrupted fins, seperti offset strip, louvered, perforated, dan pin 
fin. Tipe-tipe permukaan fin tertentu dapat menghasilkan 
perpindahan panas yang tinggi, namun resiko untuk mengalami 
penurunan tekanan juga terbilang tinggi. Tipe-tipe permukaan fin 
ditunjukkan pada gambar 2.13. 
 
Gambar 2.15 Tipe-tipe permukaan fin (Shah and Webb, 1983) 
 
 
Gambar 2.16 Geometri Offset Strip Fin 
 
 
B. Arah Aliran Plate Fin Heat Exchanger 
Arah aliran yang digunakan untuk mendapatkan 
temperatur fluida yang sesuai dengan rancangan. Sehingga fin 
pada tiap sisi fluida dapat diatur arahnya sehingga aliran dari 
fluida dapat berupa counter flow, cross flow, dan juga parallel 
flow. Aliran paralel jarang digunakan karena perpindahan panas 
yang terjadi tidak maksimum. Plate fin memiliki efektifitas yang 
tinggi apabila aliran yang digunakan adalah counter flow. Arah-




Gambar 2.17 Arah Aliran dari Plate Fin Heat Exchanger 
(Maiti dan Sarangi, 2002) 
 
C. Penentuan Geometri Dasar 
Jenis heat exchanger yang dirancang adalah Plate Fin Heat 
Exchanger dengan tipe surface Offset Strip. Data geometri offset 
strip fin ditunjukkan oleh gambar 2.16. Geometri dasar yang 
dibutuhkan untuk perhitungan heat exchanger ini adalah sebagai 
berikut: 




δ  = !
!
       (2.9) 
 
ϒ  = !
!
 
dengan:   
h   = tinggi sirip 
l   = panjang sirip 
t   = tebal sirip 
s   = jarak antar sirip (fin pitch) 
 
b. Number of Passage (Np) 





      (2.10 ) 
c. Frontal Area (Afr) 
Afr = Np b L       (2.11) 




       (2.12) 
 
e. Volume di setiap laluan (V) 
Volume heat exchanger antar plat untuk setiap sisi fluida dapat 
dinyatakan sebagai berikut: 
Untuk fluida 1: 
V1 = L1 L2 (b Np)      (2.13) 
Untuk fluida 2: 
V2 = L1 L2 b (Np+1)      (2.14) 
 
f.  rasio minimum free flow area (σ) 
σ = !""
!"#
       (2.15) 
 
dengan, 
Np     = number of passage 
b       = tinggi sirip (fin) 
δ       = tebal plat 
L      = panjang efektif heat exchanger 
 
2.3.2.2 Tube-Fin Heat Exchanger 
Tipe alat penukar kalor Tube-Fin banyak digunakan di dunia 
industri dalam berbagai penerapan. Tube-fin heat exchanger 
memiliki konstruksi yang tidak jauh berbeda dengan plate-fin 
heat exchangers, perbedaan yang mendasar adalah area 
pertukaran kalor yang terjadi. Pada Tube-fin heat exchangers, 
aliran pertukaran kalor terjadi antara tube dan sirip (fin). Tube-fin 
pada umumnya memiliki nilai compactness (kepadatan) yang 
lebih rendah jika dibandingkan dengan plate-fin, namun tube-fin 
memiliki jangkauan yang luas untuk tekanan operasi fluida. 
Penampang tube yang digunakan pada umumnya berbentuk 
bundar atau persegi panjang. Susunan tube ditunjukkan oleh 
gambar 2.19. Sirip-sirip pada tube-fin heat exchanger dirancang 
di luar maupun dalam sisi tube, atau di kedua sisi tube, tergantung 
pada aplikasinya. Sirip di luar sisi tube  (gambar 2.18) dapat 
dikategorikan sebagai berikut: 
1. Normal fin on Individual tubes (gambar 2.18a). 
2. Flat atau continuous external fins on array tube (gambar 
2.18b). 
 
            
Gambar 2.18 Tube-fin heat exchanger: (a) normal fin; (b) 
continuous fins on array tubes  (Resnick, 2000) 
 
Konfigurasi susunan tube pada tube fin heat exchanger 
serupa dengan susunan tube pada tipe shell and tube, yaitu 
Aligned dan Staggered (gambar 2.19). Karakteristik konfigurasi 
dipengaruhi oleh diameter tube (D), jarak transversal (ST), dan 
jarak longitudinal (SL) yang diukur dari titik tengah tube. Kondisi 
aliran fluida yang melewati susunan tube didominasi oleh olakan 
 
fluida yang terjadi, hal ini dapat berpengaruh terhadap nilai 
perpindahan panas secara konveksi. 
 
 
Gambar 2.19 Tube-fin layout: (a) inline; dan (b) 
staggered  (Resnick, 2000) 
 
 
A. Penentuan Geometri Dasar 
           
 
Gambar 2.20 Circular-finned Tubular Heat Exchanger (Shah, 
1985) 
 
Jenis heat exchanger yang dirancang adalah Circular Finned 
Tube Heat Exchanger, dengan geometri dasar yang dibutuhkan 
untuk perhitungan heat exchanger adalah sebagai berikut: 
1. Sisi Tube 
Karakteristik geometri yang digunakan untuk analisis 
perpindahan panas pada sisi tube adalah sebagai berikut: 





      (2.16) 
b. Luasan Perpindahan Panas 
A = π di L1 NT      (2.17) 
c. Panjang tube efektif 
Leff = Panjang heat exchanger (L) 
d. Panjang tube untuk penurunan tekanan 
Leff = Lt + 2δh      (2.18) 
e. Surface area density 
α = !"#$!!"
!!!!!!
      (2.19) 
  
2. Sisi Luar Tube 
f. Luasan Perpindahan Panas 
Luas perpindahan panas (A) terdiri dari luas perpindahan 
panas di sisi tube dan header plates (Primary Surface Area) Ap 
dan sisi fin (secondary surface area) Af.  Primary surface area 
(Ap) adalah luasan perpindahan panas sisi tube dikurangi dengan 
area yang dipenuhi fin. Ap dapat dinyatakan melalui persamaan 
berikut: 
Ap = 𝜋𝑑𝑜 𝐿1 −  𝛿𝑁𝑓𝐿1 𝑁𝑡 + 2 𝐿2𝐿3 −
!"#!
!
𝑁𝑡   (2.20) 




+ 𝜋𝑑𝑒𝛿 𝑁𝑓 𝐿1 𝑁𝑡    (2.21) 
 
g. Free flow Area (Aff) 
Minimum free flow area untuk susunan tube yang staggered 
terdapat pada baris terdepan arah diagonal, seperti yang 
ditunjukkan pada gambar 2.22. Perhitungan Aff dapat dinyatakan 
melalui: 








𝑑𝑜 − 𝑑𝑒 − 𝑑𝑜 𝛿𝑁𝑓 = 𝑝𝑡 − 𝑑𝑜 − (𝑑𝑒 −
𝑑𝑜)𝛿𝑁𝑓      (2.23) 
 
 
nilai Pt untuk sudut pitch 30°, 45°, dan 60° ditunjukkan 
pada tabel 2.2 
 
                 2a’  jika 2a’ < 2b’  
c’ =  
                 2b’  jika 2b’ < 2a’ 
 















2.4. Komparasi Alat Penukar Kalor 
Tipe alat penukar kalor berdasarkan konstruksinya ada 
bermacam-macam, setiap tipe alat penukar kalor tersebut 
memiliki kelebihan dan kekurangannya masing-masing. Sebelum 
melakukan proses re-design, terlebih dahulu harus diketahui 
parameter-parameter yang dapat digunakan untuk perbandingan 
sebagai dasar pemilihan alat penukar kalor. Berikut ini akan 
dijelaskan mengenai kelebihan dan kekurangan masing-masing 
tipe alat penukar kalor, selain itu akan dilampirkan pula 
perbandingan tipe alat penukar kalor pada tabel 2.2. 
Tabel 2.2 Komparasi Tipe Alat Penukar Kalor 
 
 
2.5 Tinjauan Perpindahan Panas 
2.5.1 Konsep Perpindahan Panas secara Umum 
A. Konduksi  
Konduksi merupakan perpindahan panas yang melalui zat 
perantara tanpa disertai dengan perpindahan bagian-bagian zat 
tersebut. Jika pada suatu benda terdapat gradien temperatur, 
perpindahan panas akan terjadi dari bagian temperatur yang tinggi 
ke temperatur yang lebih rendah. Persamaan 2.9 merupakan 
persamaan perpindahan panas secara konduksi. 
 
 
 𝑞 = −𝑘𝐴 !"
!"
      (2.24) 
 
dengan: 
q  = laju perpindahan kalor (W) 
k  = konduktivitas termal (W/m.K) 
A  = luas penampang (m!) 
!"
!"
  = gradien suhu ke arah perpindahan panas 
 
B. Konveksi 
 Koveksi merupakan perpindahan energi antara sebuah objek 
dengan lingkungannya karena adanya pergerakan fluida. 
Persamaan umum perpindahan panas secara konveksi adalah: 
 
𝑞 = ℎ𝐴(𝑇𝑠 − 𝑇∞)     (2.25) 
 
dengan: 
q  = Laju perpindahan kalor (W) 
h  = Koefisien perpindahan panas konveksi (W/m!K) 
A  = Luas penampang (m!) 
Ts = Temperatur pada permukaan benda (K) 
T∞ = Temperatur ambient (K) 
 
Koefisien perpindahan panas konveksi yang terjadi pada aliran 
internal maupun  dipengaruh oleh enam variabel yaitu diameter 
yang dilalui fluida (Dt dan Ds), konduktivitas termal fluida (Kf), 
kecepatan aliran fluida (v), kerapatan massa (ρ), viskositas (μ), 
dan panas spesifik fluida pada tekanan konstan (Cp). Keenam 
variabel tersebut akan mempengaruhi angka Reynold, angka 
Prandtl, dan angka Nusselt. Untuk mendapatkan hubungan-
hubungan antar variabel tersebut, sehingga dengan  dalil Phi 
Buckingham didapatkan hubungan sebagai berikut: 
 
Reynold Number, Re = !"#
!
     (2.26) 
 
 
Prandtl Number, Pr = !"#
!
     (2.27) 
Nusselt Number, Nu = !!
!
     (2.28) 
 
Hubungan fungsional persamaan diatas dalam bentuk: 
Nu = f (Re, Pr)       (2.29) 
 
2.5.2. Metode Beda Temperatur Rata-rata Logaritmik 
(LMTD) 
Log mean temperature difference (LMTD) adalah metode 
yang sering digunakan dalam perancangan unjuk kerja dari 
sebuah alat penukar kalor. Metode beda temperatur rata-rata 
logaritmik dapat dirumuskan dengan: 
q = 𝑈𝐴 ∆𝑇𝐿𝑀𝑇𝐷     (2.30) 
 
Harga dari ∆𝑇𝐿𝑀𝑇𝐷  dapat ditentukan dengan mengetahui 
besarnya temperatur masing-masing fluida yang masuk dan 
keluar alat penukar kalor, sehingga persamaannya menjadi: 
q = 𝑈𝐴 (∆!!!∆!!)
!"∆!!∆!!
     (2.31) 
 
untuk penukar panas aliran tipe berlawanan (counter flow): 
ΔT1 = Th,1 – Tc,2 = Th,i – Tc,o     (2.32) 
ΔT2 = Th,2 – Tc,1 = Th,o – Tc,i     (2.33) 
 
untuk penukar panas lairan searah (parallel flow): 
ΔT1 = Th,1 – Tc,1 = Th,i – Tc,i     (2.34) 
ΔT2 = Th,2 – Tc,2 = Th,o – Tc,o     (2.35) 
 
dengan, 
q  = Heat transfer (W) 
U  = Overall heat transfer coefficient (W/𝑚!K) 
Th = Temperatur fluida panas (K) 
 
Tc = Temperatur fluida dingin (K) 
 
Karakteristik distribusi temperatur yang terjadi pada alat 
penukar kalor dapat dijelaskan melalui gambar  2.20  dan gambar 











Gambar 2.22 Distribusi Temperatur tipe counter  
 (Incropera and DeWitt, 2001) 
 
 
Gambar 2.23 Distribusi Temperatur tipe parallel  
 (Incropera and DeWitt, 2001) 
 
 
 Subskrip i dan o masing-masing menandakan fluida masuk 
dan keluar. Penukar panas baik shell and tube maupun tipe 
compact memiliki nilai koreksi agar perhitungan nilai ΔTLMTD 
akurat, sehingga: 
ΔTm = FT ΔTLMTD      (2.36) 
 
F merupakan fungsi dari: 
P = !"!!!"!
!!!!!"!




       (2.38) 
 
2.5.3 Tinjauan perpindahan panas pada Shell-and-tube 
Karakteristik perpindahan panas pada shell and tube heat 
exchanger perlu ditinjau di 2 sisi, yaitu pada sisi shell 
(selongsong) dan pada sisi tube (pipa). Perhitungan perpindahan 
panas pada shell and tube adalah sebagai berikut: 
A. Koefisien Konveksi Paksa dalam Buluh 
Aliran fluida dalam buluh merupakan aliran paksa, dan 
untuk mendapatkan harga koefisien konveksi yang tinggi, aliran 
harus turbulen. Besarnya koefisien perpindahan panas 




       (2.39) 
 










     (2.40) 
 
dengan semua properties dihitung pada temperatur rata-rata fluida 
pembuluh, dengan syarat:  
0.5 < Pr < 2,000 
3,000 < Re < 5,000,000 
 







      (2.41) 
 
B. Koefisien Konveksi Paksa Sisi Shell 
Perpindahan panas konveksi paksa diluar buluh atau tube 
merupakan fungsi dari bentuk susunan buluh, jumlah baffle, sifat-
sifat fisik fluida, dan kecepatan fluida. Kennet J. Bell 
memberikan rumus pendekatan berdasarkan percobaan “Baffle 
and Tube Heat Exchanger” dengan mempergunakan beberapa 
faktor koreksi untuk memperoleh hasil yang mendekati 
kenyataan. Dengan metode Delaware-Bell, koefisien konveksi 
perpindahan panas dalam shell dirumuskan dengan: 
h = ℎ𝑜 𝐽𝑐 𝐽𝑖 𝐽ℎ 𝐽𝑟 𝐽𝑠     (2.42) 
 
dengan: 
hs  = koefisien perpindahan panas konveksi terkoreksi diluar 
buluh 
ho  = koefisien perpindahan panas sisi shell 
Jc  = faktor koreksi pengaruh konfigurasi baffle (baffle cut) 
Ji  = faktor kebocoran baffle 
Jh  = faktor koreksi adanya aliran bebas 
Jr = faktor koresi untuk aliran laminar dalam shell. Apabila 
memiliki bilangan  Reynold < 100 
Js  = faktor koreksi untuk perbedaan jarak baffle dibagian 
ujung masuk dan keluar sisi shell dengan jarak baffle 
ditengah-tengah shell (baffle shell). Besarnya faktor 
koreksi berkisar antara 0.85 – 1.0. 
 
Koefisien perpindahan panas konveksi sisi shell: 
ho = !" !
!"
       (2.43) 
 
Sedangkan besarnya angka Nusselt: 
 









    (2.44) 
 









      (2.45) 
 




        (2.46) 
 




       (2.47) 
 
dengan:   
C  = jarak antara dua tube (clearance) = LTP - DO 
Ltp = tube pitch 
Lbc = jarak antara sepasang baffle 
 
1. Faktor Koreksi 
a. Pengaruh Konfigurasi Baffle (Jc) dengan faktor koreksi (Fc): 
Jc = 0.55 + 0.72𝐹𝑐 ; untuk Baffle Cut 15%-45%.  (2.48) 
Fc dirumuskan dengan: 





     (2.49 ) 
dan  
 θctl = 2 𝑐𝑜𝑠!! 1 − 2
!"
!""
    (2.50) 
  
b. Faktor koreksi pengaruh kebocoran pada Baffle (Ji) 




      (2.51 ) 
 
 rm = 
!"#!!"#
!"
      (2.52) 
 
 
Luasan aliran menyilang dalam shell antara jarak baffle (Sm) 
ditentukan melalui rumus: 
Sm = 𝐿𝑏𝑐 𝐿𝑏𝑏 +
! !"
!"#
𝐿𝑡𝑝 − 𝑑     (2.53) 
 
Luasan bidang kebocoran antara diameter dalam shell 
dengan baffle (Ssb): 





     (2.54) 
 
Lsb ditentukan dari TEMA sebagai fungsi dari diameter shell: 
Lsb = 3.1 + 0.004𝐷𝑠     (2.55) 
 




𝑑 + 𝐿𝑡𝑏 ! −  𝑑! 𝑁𝑡 1 − 𝐹𝑤 ]  (2.56) 
 
c. Faktor koreksi karena adanya pengaruh aliran bebas pada 
susunan tube (Jb) 
Jb = 𝑒𝑥𝑝 −𝐶𝑏𝐹𝑏𝑠𝑝 1 − 2𝑟𝑠𝑠
!
!     (2.57) 





       (2.58 ) 
Luasan bidang aliran bebas antara shell dan susunan tube 
(Sb) ditentukan melalui rumus: 
Sb  = 𝐿𝑏𝑐 (𝐿𝑏𝑏 + 𝐿𝑝𝑖)     (2.59) 
Rasio jumlah sealing strip dalam satu baffle terhadap jumlah 




       (2.60) 
 
Nss adalah jumlah sealing strip pada jarak baffle. 




1 − 2 !"
!""
     (2.61) 
 
 
C. Luas Perpindahan Panas Total 
 Perhitungan dasar luas perpindahan panas total diperlukan 
faktor koreksi. Sehingga, harga dari luas bidang permukaan 
perpindahan panas terkoreksi: 
Ao = Ao F1 F2 F3      (2.62) 
 
dengan:  
F1 = faktor koreksi untuk susunan tube 
F2 = faktor koreksi untuk jumlah laluan 
F3 = faktor koreksi untuk jenis alat penukar kalor  
 
2.5.4  Tinjauan Perpindahan Panas pada Plate Fin Heat 
Exchanger 
Karakterisitik perpindahan panas yang terjadi pada plate-fin 
heat exchanger adalah pada daerah sisi aliran fluida pertama, 
yaitu plat dan pada daerah sisi aliran fluida lainnya, yaitu fins. 
Oleh sebab itu, dalam mengamati perpindahan panas pada plate-
fin heat exchanger, perlu diketahui terlebih dahulu luasan 
perpindahan panas dari plate-fin. Luasan perpindahan panas 
dihitung berdasarkan luasan fis dan plate yang terkena aliran 
fluida. Fin yang digunakan merupakan tipe Offset Strip Fin. Data-
data standar yang digunakan meliputi ketebalan plat, tebal fin, 
panjang fin, ketinggian fin, jarak antar fin, heat transfer area 
between plate, free flow area, diameter equivalent, serta total 
luasan perpindahan panas yang telah dirumuskan pada persamaan 
2.9 – 2.15. 
Sedangkan, untuk menghitung perpindahan panas dan 
karakteristik perpindahan panas, terlebih dahulu dihitung 
besarnya Reynolds number Setelah mendapatkan besarnya 
bilangan Reynold untuk masing-masing fluida, nilai koefisien 
konveksi bisa didapatkan dengan mengetahui nilai dari JH (j-
Colburn Factor). Nilai j-Colburn factor ini didapatkan melalui 









       (2.63) 






       (2.64) 
Untuk mendapatkan persamaan-persamaan tersebut, perlu 
didapatkan variabel penyusunnya, yaitu: 
G = !
!""
       (2.65) 
 
dengan, 
h  = Koefisien konveksi (W/m2K) 
G  = Maximum mass velocity (kg/m2s) 
jH  = Colburn J factor 
Dh  = Diameter hidrolik (m) 
Reh = Reynolds Number dengan basis diameter hidrolik 
σ  = Rasio free flow area dengan frontal area 
 
Untuk mendapatkan faktor-J Colburn yang merupakan fungsi 
dari bilangan Reynold. Faktor tersebut didapatkan melalui 
perhitungan dengan menggunakan korelasi Joshi dan Webb atau 
melalui grafik yang sesuai dengan konfigurasi fin seperti yang 
dijelaskan pada gambar 2.18. 
 
Untuk Reh ≤ 1000 
J = 0.483 !"
!!
!!.!"#
𝜉!!.!"𝑅𝑒ℎ!!.!"    (2.66) 
 
Untuk Reh ≥ 2000 









Lf  = panjang efektif fin (m) 
tf  = tebal fin (m) 
Dh  = diameter hidrolis (m) 
ξ  = rasio jarak fin (s) terhadap tinggi fin (hs) 
 
 
Gambar 2.24 Heat Transfer and J-Colburn factor for plate-fin 
(Kakac and Liu, 2002) 
  
A. Efisiensi Fin 
Sirip (fin) adalah untuk memperluas permukaan benda 
agar laju perpindahan kalor dapat diperbesar, sehingga proses 
pendinginan benda dapat dipercepat. Untuk mengetahui besar 
kalor sesungguhnya yang dilepas sirip dapat dilakukan dengan 
mengetahui efisiensi sirip atau efektivitas sirip terlebih dahulu. 
Tipe fin yang digunakan dalam perancangan ini adalah offset strip 
fin dengan tahapan perhitungan sebagai berikut: 
1) Fin Parameter 






 ; Lf = ½b – δ    (2.68) 
 
dengan: 
kf  = koefisien konveksi (W/mK) 
 
Lf  = panjang efektif fin (mm) 
tf  = tebal fin (mm) 
 
2) Efisiensi fin 
Perhitungan efisiensi fin untuk circular fin dapat dilakukan 
dengan menggunakan korelasi Kern dan Kraus seperti berikut: 





       (2.69) 
 








     (2.70) 
 
dengan: 
Ei  = 
!"#$(!" !")
!" !"
 ;  i = 1, 2, 3 (n-stage)  
l1  = b – δ + (δs/2) 
l2  = l3 = pf /2 
δ1  = δ  
δ2  = δ3 = δ + δs 
 
 
2.5.5 Perpindahan panas pada Tube Fin Heat Exchanger 
A. Tinjauan Perpindahan Panas Sisi Internal 
Karakteristik perpindahan panas di sisi tube bergantung pada 
kondisi aliran fluidanya, yaitu laminar atau turbulent. Kondisi 
aliran dapat diketahui melalui bilangan Reynolds: 
𝑅𝑒 = ! ! 
! ! ! !"
      (2.71) 
  
Untuk menghitung Nusselt number digunakan rumus berikut: 










Sedangkan untuk menghitung koefisien konveksi yang terjadi di 
dalam tube dapat dirumuskan sebagai berikut: 
ℎ = !" !
!
       (2.72) 
  
dengan, 
ReD = Reynolds number dengan basis diameter tube 
h  = koefisien konveksi (W/m!K) 
Nu  = Nusselt number 
m  = Laju aliran massa (kg/s) 
Nt  = Jumlah tube 
k  = Konduktivitas termal (W/K) 
Pr  = Prandtl number 
D  = Diameter tube (m) 
 
Luasan perpindahan panas sisi internal tube turut dilakukan 
perhitungan guna mendapatkan koefisien perpindahan panas total 
yang terjadi pada heat exchanger seperti yang ditunjukkan pada 
persamaan 2.16 – 2.19. 
 
B.  Tinjauan perpindahan panas sisi eksternal 
Karakterisitik perpindahan panas yang terjadi pada sisi 
eksternal tube fin heat exchanger yaitu daerah yang dilalui fluida 
dingin bergantung pada dimensi dan susunan fins. Oleh sebab itu, 
 
dalam mengamati perpindahan panas pada plate-fin heat 
exchanger, perlu diketahui terlebih dahulu luasan perpindahan 
panas dari plate-fin. Perhitungan luas perpindahan panas pada fin 
telah dirumuskan dengan menggunakan persamaan 2.20 – 2.24. 
Sedangkan, untuk menghitung perpindahan panas dan 
karakteristik perpindahan panas, terlebih dahulu dihitung 
besarnya bilangan Reynold. Setelah mendapatkan besarnya 
bilangan Reynold untuk masing-masing fluida, nilai koefisien 
konveksi bisa didapatkan dengan mengetahui nilai dari J (j-
Colburn Factor). Nilai j-Colburn factor ini didapatkan melalui 
grafik yang merupakan fungsi dari bilangan Reynold berdasarkan 
konfigurasi fin. 
 





       (2.73) 
 
Untuk mendapatkan persamaan-persamaan tersebut, perlu 
didapatkan variabel penyusunnya, yaitu: 
G = !
!""
       (2.74) 
 
Besarnya angka Nusselt untuk circular tube fin menurut korelasi 
Briggs dan Young adalah: 






   (2.75) 
 
Sehingga, nilai koefisien konveksi dapat diperoleh melalui 
persamaan: 
ℎ = ! ! !"
!"!/!
      (2.76) 
 
dengan, 
h  = Koefisien konveksi (W/m!K) 
jH  = Colburn J factor 
D  = Diameter terluar tube (m) 
 
ReD  = Reynolds Number dengan basis diameter terluar tube 
σ  = Rasio free flow area dengan frontal area 
Afr  = Frontal Area m2 
W  = Lebar heat exchanger (m) 
s  = (l – Nf tf) / Nf 
Nf  = jumlah fin per tube 
tf  = tebal fin (mm) 
 
1. Efisiensi Fin 
Sirip (fin) adalah untuk memperluas permukaan benda agar laju 
perpindahan kalor dapat diperbesar, sehingga proses pendinginan 
benda dapat dipercepat. Untuk mengetahui besar kalor 
sesungguhnya yang dilepas sirip dapat dilakukan dengan 
mengetahui efisiensi sirip atau efektivitas sirip terlebih dahulu. 
Tipe fin yang digunakan dalam perancangan ini adalah circular 
fin dengan tahapan perhitungan sebagai berikut: 
a) Fin Parameter 
Perhitungan fin parameter adalah sebagai berikut: 
M = !"
!" !"
       (2.77) 
 
b) Efisiensi fin 
Perhitungan efisiensi fin untuk circular fin dapat dilakukan 




!" !"# !! !"# !!! !"# !! !"#
!" !"# !! !"# !!! !"# !" !"#
  (2.78) 
 
dengan:  
Io   = modifikasi fungsi Bessel pada order ke-n 
Kn  = modifikasi fungsi Bessel pada order ke-n 
Kf   = konduktivitas material fin (W/mK) 
rc   = radius fin 
ro   = radius terluar tube 
tf   = tebal fin 
h   = koefisien konveksi (W/m2K) 
 
 
2.6 Overall Heat Transfer Coefficient 
Pada penelitian tugas akhir ini, overall heat transfer akan 
dihitung pada existing pre-cooler yaitu shell and tube dan pre-
cooler yang akan dirancang, yaitu plate-fin dan tube-fin heat 
exchanger.  
Perhitungan overall heat transfer coefficient pada shell and tube 








      (2.79) 
 
dengan, 
do  = Diameter dalam tube (m) 
di  = Diameter luar tube (m) 
k  = Koefisien konduktivitas (W/m.K) 
hi  = Koefisien konveksi fluida yang mengalir dalam tube 
(W/m!K) 
ho  = Koefisien konveksi fluida yang mengalir dalam shell 
(W/m!K) 
 
Sedangkan untuk menghitung overall heat transfer coefficient 
pada plate-fin dan tube-fin, diperlukan efisiensi fin, sehingga 








; Aw = W L (2 Np +2) (2.80) 
 
dengan, 
U  = Overall heat transfer coefficient (W/m!K) 
Ac  = Luas permukaan fluida dingin (m!) 
Ah  = Luas permukaan fluida panas(m!) 
a  = Tebal plat (m) 
Aw  = luas permukaan lateral (m!) 
hc, hh  = Koefisien perpindahan panas konveksi (W/m!K) 
ηo  = Overall efficiency fin 
 
2.7 Menghitung performa heat exchanger dengan metode 
NTU 
Dalam perancangan tugas akhir ini, metode analisis 
perpindahan panas yang digunakan untuk mengevaluasi performa 
heat exchanger adalah metode NTU. Metode ini lebih efektif, jika 
dipakai untuk mengetahui unjuk kerja dari penukar kalor yang 
sudah jadi. Untuk mendefinisikan unjuk kerja dari penukar kalor 
terlebih duhulu harus diketahui laju perpindahan panas 
maksimum yang dimungkinkan oleh penukar kalor tersebut 
(qmaks) yang dimiliki oleh alat penukar kalor tersebut. 
qmaks = Cmin (Th, i −  Tc, i)    (2.81) 
Jika C c < Ch, maka  qmaks  = Cc ( Th,i - Tc,i )  
Jika C c > Ch maka  qmaks  = Ch ( Th,i - Tc,i ) 
Sedangkan effectiveness (ε) adalah perbandingan antara laju 
perpindahan panas heat exchanger dengan laju perpindahan 
maksimum yang dimungkinkan. Effectiveness merupakan 
bilangan tanpa dimensi dan berada dalam batas 0 <  ε < 1. Untuk 
semua tipe alat penukar kalor, effectiveness dapat dinyatakan: 
ε  =  f 
     (2.82) 
 
atau dapat dinyatakan melalui persamaan: 
ε  =  
      (2.83) 
 
Number of Transfer unit (NTU) merupakan bilangan tanpa 
dimensi dan didefinisikan sebagai: 
NTU = 
      (2.84) 
dimana Cmin diperoleh untuk nilai yang terkecil dari: 















cc cpm  . !
 
atau 
Ch =       (2.86) 
2.8 Penurunan Tekanan (Pressure Drop) 
Dalam perencanan shell and tube heat exchanger, pressure 
drop yang terjadi harus diperhitungkan dan tidak boleh melebihi 
batas yang diizinkan. Pembatasan itu diperlukan sebab 
menyangkut biaya operasi. Bila pressure drop terlalu besar, heat 
exchanger dapat dianggap tidak ekonomis yang berkaitan dengan 
semakin besarnya daya pompa untuk mengatasi pressure drop. 
Sedangkap apabila pressure drop terlalu kecil, juga memberikan 
proses perpindahan panas yang dihasilkan juga kecil, sehingga 
efisiensi peralatan akan berkurang. 
2.8.1 Pressure Drop pada Shell and Tube 
A. Pressure drop pada sisi shell 
Pressure drop pada sisi shell bergantung pada banyaknya 
jumlah tube dan baffle yang dilalui oleh fluida, kecepatan fluida 
yang mengalir di dalam tube, dan faktor gesekan. Menurut 
percobaan dan analisa Tinker, karakteristik aliran dalam shell 
dengan segmental baffle, dibagi seperti terlihat pada gambar 
dibawah ini. 
 
Gambar 2.25 Distribusi Aliran Pada Sekitar Baffle 
 
hh cpm  . !
 
Keterangan gambar: 
A = aliran disebabkan kebocoran pada celah antara tube dengan 
lubang tube pada satu baffle space. 
B = aliran yang melewati susunan buluh (tube bundle). 
C = aliran yang melintasi celah laluan bebas (by pass) antara 
susunan tube dan dinding shell. 
E = kebocoran aliran antar tepi baffle dan dinding dalam shell. 
F = aliran yang melewati celah diantara tube bundle. 
 
Dalam menganalisis pressure drops akan digunakan metode 
Delaware-Bell yang merupakan pengembangan analisis Tinker. 
Metode ini banyak menggunakan faktor koreksi. Sebelum 
menganalisis, perlu diketahui terlebih dahulu nilai Res, sedangkan 
faktor koreksi susunan buluh ideal dirumuskan sebagai berikut: 
f = 𝑏1 !.!!!"
!"
!
𝑅𝑒𝑠 !!     (2.87) 
 
b1, b2, b3, dan b4 merupakan konstanta dan dapat dilihat pada tabel 




       (2.88) 
 
Sedangkan konstanta b dirumuskan 
b = !!
!!!.!"(!"#)!!
      (2.89) 
 
1. Faktor Koreksi Penurunan Tekanan 
a. Faktor koreksi adanya kebocoran baffle (Rb). 
Parameter luas bidang kebocoran (rs) dan parameter luas bidang 
diketahui melalui persamaan 2.51 dan 2.56. 
b. Faktor koreksi aliran yang melalui celah aliran bebas yaitu 
aliran C dan F dinotasikan Rb. 
Pressure drop dalam aliran menyilang antara jarak baffle pada 
susunan buluh ideal dinotasikan dengan  
ΔPb,i = 2x10-3 𝑓!𝑁!""(
!!!
!
) 𝜙!     (2.90) 
 
2. Penurunan Tekanan pada Aliran Menyilang Antara Baffle Tips 
(ΔPc) 
Penurunan tekanan ini antara lain disebabkan oleh aliran bebas, 
gesekan fluida pada susunan buluh dan kebocoran fluida aliran A 
dan E yang dapat dilihat pada gambar 2.25. Penurunan tekanan 
karena pengaruh tersebut diberikan pada rumus berikut: 
ΔPc = (Nb – 1) (ΔPb,i Rb Ri)     (2.91) 
 
3. Penurunan Tekanan pada Baffle Window (ΔPw) 
Penurunan tekanan bentuk ini dipengaruhi oleh bukaan baffle 






     (2.92) 
 








−  𝑁𝑡 𝐹𝑤 !
!
𝑑!   (2.93) 
 









     (2.94) 
 
4. Penurunan Tekanan pada Bagian Masuk dan Keluar 
Penurunan tekanan ini hanya dipengaruhi oleh aliran bebas 
yang dirumuskan dengan: 
Δpe = ∆𝑃𝑏, 𝑖 1 +
!"#$
!"##
𝑅𝑏 𝑅𝑠    (2.95) 
 
Sedangkan Rs adalah faktor koreksi jarak antar baffle dibagian 
masuk dan keluar nilainya tergantung dari jarak baffle dalam 
shell. 
1. Untuk Lbc = Lbo = Lbi è Rs = 2. 
2. Untuk Lbo = Lbi = 2Lbc è Rs = 1 untuk aliran laminar dan Rs = 
0.57 untuk aliran turbulen 
3. Untuk tipe U-tube Lbc = Lbi dan Lbo = 2Lbc è Rs = 1.5 untuk 
aliran laminar dan Rs = 3.0 untuk aliran turbulen. 
 
 
5. Penurunan Tekanan Total dalam Shell 
Penurunan tekanan total didalam shell merupakan jumlah dari 
ketiga komponen tekanan diatas: 
ΔP = ΔPc + ΔPw + ΔPe     (2.96) 
 
B. Pressure drop pada sisi tube 
Akibat gesekan yang terjadi akan menimbulkan penurunan 
tekanan didalam tube. Persamaan yang dapat digunakan untuk 
menghitung pressure drop pada sisi tube adalah: 
ΔP = 𝑓 ! ! ! !"# !"
!.!! !"!" !" !
        (2.97) 
 
dengan, 
f  = Faktor koreksi didapatkan pada gambar 2.26 
Np  = Jumlah tube arah longitudinal 
ρ    = Massa jenis fluida (kg/m3) 




Gambar 2.26 Friction factor dan correction factor untuk tube 
dengan susunan staggered. 
 
 
2.8.2 Pressure Drop pada Plate-Fin Heat Exchanger 
Perhitungan pressure drop untuk alat penukar kalor tipe 




𝑘! + 1 −  𝜎! + 2
!!
!!




− 1 − 𝑘! −
𝜎! !!
!!
         (2.98) 
 
dengan, 
G   = Maximum mass velocity (kg/m2s) 
σ  = Rasio free flow area dengan frontal area 
ρo  = Massa Jenis fluida outlet (kg/ m3) 
ρi  = Massa Jenis fluida inlet (kg/ m3) 
ρm  = (ρi+ρo)/2 (kg/m3) 
f  = Friction factor 
2.8.3 Pressure Drop pada Tube Fin Heat Exchanger 
A. Pressure Drop pada Tube 
Gesekan yang terjadi antar fluida dan tube akan menimbulkan 
kerugian tekanan sepanjang aliran di dalam tube. Persamaan yang 
digunakan adalah sebagai berikut: 





    (2.99) 
 
B. Pressure Drop pada Fin 
Perhitungan pressure drop untuk alat penukar kalor tipe tube-fin 







+ 1 + 𝜎! !"
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− 1      (2.100)
 
 









Metode penelitian penggantian pre-cooler ini 
menggunakan analisis termal dalam bentuk perhitungan overall 
heat transfer coefficient (U), metode LMTD, heat transfer (Q), 
dan perhitungan pressure drop. Re-design pre-cooler dilakukan 
untuk mencari dimensi pre-cooler yang sesuai dan dapat 




Pengambilan data yang digunakan untuk melakukan redesign pre-
cooler didapatkan melalui data operasi milik PLTG 3 Alsthom 
PT. PLN (Persero) Sektor Pembangkitan Pengendalian 
Keramasan, Sumatera Selatan. Beberapa data pendukung 
digunakan untuk membantu menentukan langkah-langkah 
perancanganalat. Data-data pendukung diambil dari beberapa 
textbook dan sumber-sumber revelan lainnya. 
 
3.2 Analisis Evaluasi Performa Existing Pre-cooler 
Analisis untuk menguji performa existing pre-cooler 
menggunakan analisis perpindahan panas. Analisis performa 
tersebut dilakukan dengan memperoleh data-data yang diperoleh 
dari existing pre-cooler yang digunakan untuk melakukan uji 
performa. 
3.2.1 Evaluasi Performa Eksisting 
Metode yang digunakan untuk mengevaluasi pre-cooler pada 
kondisi eksisting menggunakan metode NTU. Langkah-langkah 
yang diperlukan untuk analisis pre-cooler dengan metode NTU 
adalah sebagai berikut: 
1. Menghitung nilai Chot, Ccold, dan menentukan Cmin dan Cmax 
2. Menghitung nilai Cr 
3. Menghitung nilai UA 
4. Menghitung nilai NTU 
5. Mendapatkan nilai efektivitas (effectiveness) 
6. Diperoleh performa dari existing pre-cooler dan desain pre-
cooler yang baru. 
 
3.3  Analisis Perancangan Pre-cooler 
Perancangan pre-cooler pada tugas akhir ini berdasarkan 
analisis perpindahan panas. Analisis tersebut meliputi redesign 
pre-cooler dan performa dari pre-cooler. Analisis tersebut 
dilakukan dengan data-data penunjang yang digunakan untuk 
proses redesign, sehingga pre-cooler dapat sesuai dengan hasil 
yang diinginkan. 
3.3.1 Perancangan Pre-cooler dengan Metode ΔTLMTD 
Dalam merancang sebuah alat penukar kalor, diperlukan 
suatu metode yang ditujukan untuk menghitung unjuk kerja dari 
alat penukar kalor tersebut. Langkah-langkah yang diperlukan 
dalam merancang pre-cooler dengan metode Δ TLMTD adalah 
sebagai berikut: 
1. Menghitung nilai ΔTLMTD. 
2. Menentukan dimensi heat exchanger yang sesuai dengan 
spesifikasi. 
3. Menghitung koefisien konveksi pada sisi internal dan 
eksternal. 
4. Menghitung nilai overall heat transfer coefficient (U). 
5. Menghitung luasan perpindahan panas. 
6. Menghitung besar laju perpindahan panas heat exchanger. 




3.4 Flowchart Penelitian 
Kerangka atau alur berpikir digunakan untuk mempermudah 
proses penelitian. Adapun kerangka berpikir penelitian ini 











































Gambar 3.2 Flowchart perhitungan metode NTU 






















Gambar 3.3 Flowchart re-design shell and tube dengan metode 
LMTD.
3.7 Flowchart Perhitungan Re-design Circular Finned Tube 



















Gambar 3.4 Flowchart Re-design Circular Finned Tube dengan 
Metode LMTD 
3.8 Flowchart Re-design Plate Fin Tube Heat Exchanger 

















Gambar 3.5 Flowchart Re-design Plate Fin Heat Exchanger 




ANALISIS DAN PEMBAHASAN 
 
 
4.1 Skema dan Kondisi Operasi Pre-cooler 
Dalam menganalisis pre-cooler, dibutuhkan batas kontrol 
dari objek yang akan dianalisis. Hal tersebut dapat membantu 
mengevaluasi performa dan merancang ulang (re-design) pre-
cooler. Pada tugas akhir ini hanya dilakukan analisis performa 
dan redesign pada pre-cooler dan tidak dilakukan analisis 
perubahan performa pada sistem PLTG yang mungkin 
disebabkan oleh perubahan performa dari pre-cooler. Pre-cooler 
eksisting termasuk dalam kelas shell and tube dengan tipe F. 
Fluida yang mengalir dalam tube merupakan fluida panas yaitu 
udara, sedangkan fluida dingin dialirkan di luar tube / di dalam 
shell. Kondisi temperatur udara dan air yang mengalir melalui 
pre-cooler dapat dijelaskan melalui gambar 4.2. 
 
 

















Gambar 4.2 Distribusi Temperatur Pre-cooler 
 
 Heat duty berdasarkan data operasi harian 
Perhitungan heat duty dibutuhkan untuk mencari besar heat duty 
yang terbesar. Heat duty tersebut akan dijadikan sebagai dasar 
awal perancangan alat penukar kalor. Sebelum menghitung besar 
heat duty per masing-masing beban turbin gas, perlu dihitung 
terlebih dahulu laju aliran massa dan properti untuk kedua fluida. 
1) Menghitung laju aliran massa air pendingin 






m  = ρ × V × A 
= 983 kg/m
3



















x 2 1 
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 Berdasarkan tabel perhitungan heat duty diatas, didapatkan 
bahwa heat duty terbesar berada pada daya turbin gas sebesar 
16.1 MW yaitu sebesar 91.9 kW. Besar heat duty ini dijadikan 
sebagai dasar perancangan ulang pre-cooler untuk tipe shell and 
tube, plate fin, dan circular finned tube. 
 
 Properti Fluida 
Tabel 4.1 Sifat fluida kerja sisi tube 
 
  
Tekanan Operasi, bar P 4.6 
Temperatur masuk, K Th,i 325 
Temperatur keluar, K Th,o 348 
Densitas, kg/m
3
 ρ 983 
Viskositas, Ns/m μ 4.4 x 10
-4
 
Konduktivitas termal, W/m.K k 0.685 
Spesifik panas, kJ/kg.K Cp 4.066 




Tabel 4.2 Sifat fluida kerja sisi tube 
Tekanan Operasi, bar P 9.8 
Temperatur masuk, K Th,i 406 
Temperatur keluar, K Th,o 358 
Densitas, kg/m
3
 ρ 8.7 
Viskositas, Ns/m μ 2.2 x 10
-5
 
Konduktivitas termal, W/m.K k 0.03 
Spesifik panas, kJ/kg.K Cp 1.012 
Bilangan Prandtl Pr 0.704 
 
4.3 Perancangan Pre-cooler tipe shell and tube 
4.3.1 Data Pre-cooler 
Jenis Heat Exchanger: U-tube Heat Exchanger 
 
 Data Alat Penukar Kalor 
1) Standar  =  TEMA   
2) TEMA Designation  
o Front End = A (Channel and 
Removable Cover) 
o Shell Type = E (One Pass Shell) 
o Rear End = U (Fixed Tube Sheet) 
3) Laluan   
o Shell  =  1 
o Tube  =  2 
4) Material 
o Shell  =  SB 466 C70600 (Cu-Ni) 
o Tube  =  SB 466 C70600 (Cu-Ni) 
o Baffle  =  SB 171 C44300 (Cu-Ni) 
 
Tabel 4.3 Variabel kontrol, bebas, terikat 










16 mm Jarak antar 
baffle 
Jumlah baffle 
Thot,in 133° C Plugging Panjang tube 
Thot,out 85° C Rasio L/D  
Tcold,in 52° C  









4.3.2 Perhitungan Beda Temperatur Rata-rata Logaritmik 
(ΔTLM) 
Analisis Pre-cooler dengan metode LMTD dilakukan 
dengan menghitung besarnya ΔTLM menghitung besarnya ΔTLM 
pada pre-cooler. Analisis dilakukan dengan menggunakan 
pendekatan terhadap karakteristik aliran pada pre-cooler yaitu 
multipass flow. Distribusi temperatur pada pre-cooler ditunjukkan 
pada gambar 4.2, sehingga perhitungan ΔTLM adalah sebagai 
berikut: 
ΔTLMTD = 
         
  
   




ΔT1 = Th,i – Tc,o = 406 K – 348 K = 58 K 
ΔT2 = Th,o – Tc,i = 358 K – 325 K = 33 K 
ΔTLMTD =  
         
  
   
   
 
 
       
   
   
   
 
ΔTLMTD =  44.3 K 
Sedangkan untuk faktor koreksi temperatur (F) didapatkan melalui: 
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 o P = 
         
         
 
  P =  
         
          
 
   
   
      
o R = 
         
         
 
R = 
         
         
 
   
   
      
 
dengan P = 0.28 dan R = 2.08, nilai faktor koreksi didapatkan 
melalui diagram faktor koreksi LMTD untuk tipe shell and tube 
sebesar F ≈ 0.9
 
 
Sehingga, nilai ΔTLMTD menjadi 39.87 K. 
 
 Menghitung Luas Perpindahan Panas yang dibutuhkan 
 Perhitungan luas perpindahan panas dilakukan dengan 
mengasumsikan nilai overall heat transfer coefficient (Uasumsi) 
[5]. Nilai Uasumsi pada analisis awal digunakan untuk 
mendapatkan luasan perpindahan panas seperti yang 
ditunjukkan pada tabel berikut: 
 





Gases to Water 10 – 250 
 Berikut adalah perhitungan untuk mencari luas perpindahan 
panas yang dibutuhkan: 
 Luas Perpindahan Panas 
 A = 
 
          
 
 A = 
       
               
 




Dari perhitungan diatas, diketahui bahwa luas perpindahan 





 Jumlah tube 
Jumlah tube yang digunakan pada pre-cooler berpengaruh 
terhadap besarnya nilai koefisien konveksi, oleh karena itu 
diperlukan sebuah perhitungan untuk mencari besar tube yang 
dibutuhkan. 
 NT = 
 
    
 
 NT = 
     
                
 
 NT = 145 
 
Jumlah tube yang dapat terpasang dalam sebuah pre-cooler 
adalah sebanyak 94 tubes. Setelah itu, dapat dihitung panjang 
tube yang dibutuhkan melalui persamaan berikut: 
 Diameter shell 
 Ds =      √
  
   







   
 
 Ds =      √
   
    
 [                   ]    
 Ds = 374 mm 
 
Tabel 4. Dimensi Shell and Tube 
Pitch ratio NT 
Dshell 
(mm) 
1.25 145 374 
1.35 145 404 
 
4.3.3 Analisis Perpindahan Panas dan Pressure Drop pada 
Sisi Internal (tube) 
Analisis perpindahan panas pada sisi internal dilakukan untuk 
mendapatkan besarnya jumlah tube yang dibutuhkan, koefisien 
konveksi, dan pressure drop yang terjadi. Berikut adalah tabel 




Tabel 4.4 Spesifikasi tube pada pre-cooler 
Diameter Luar, mm do 16 
Diameter Dalam, mm di 12 
Wall thickness, mm LTW 2 
Susunan tube  Triangular 60° 
 
 Koefisien perpindahan Panas Paksa pada Tube 
Untuk menghitung koefisien perpindahan panas yang terjadi 
dalam tube terlebih dahulu harus diperhitungkan besarnya 
angka Reynold yaitu: 
 Re  = 




     
 
= 
          
  
 
       
  
  
           
     
   
     
 
   = 8190 
Menghitung Nusselt Number  
Diketahui: 
bahan Cu-Ni                
Diameter 16 mm 
 
Sehingga, dengan nilai Re = 19331 dan relative roughness 
(e/D) = 0.000952, didapatkan friction factor melalui moody 
diagram yaitu sebesar: 
f = 0.023 
 
Sehingga, Nusselt number didapatkan sebesar: 




)            












     
 
)                  
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 (     
 




 = 30.2 
 
Koefisien perpindahan panas  
h  = 
     
 
 
    = 
             
     
 
    = 2085 W/m
2 
K 
 Pressure drop 
Pada perhitungan pressure drop, batas maksimum penurunan 
tekanan yang terjadi tidak boleh melebihi 60 kPa [6]. 
Major Losses  
Sebelum melakukan perhitungan pressure drop maka 
perlu diketahui terlebih dahulu kecepatan fluida dalam tube 
dengan diketahui panjang tube( LT ) adalah 3.24 m. 
Kecepatan air yang mengalir dalam tube dapat dihitung 
dengan rumus. 
V   = 
 
     
 
 = 
      
  
 
                              
 
 = 0.061 m/s 
setelah mendapatkan kecepatan, dapat dihitung pressure 
drop major pada sisi tube. 
ΔP  =  
      
  
 
 =      
                 
        
 
 = 9.51 kPa 
 
Minor Losses 
Minor losses diakibatkan saluran masuk dan keluar serta 
belokan – belokan pada tube jika ada. Pada pre-cooler, dapat 
diasumsikan minor losses terjadi akibat adanya belokan (U-
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 bent). Nilai loss coefficient akibat belokan tersebut adalah 
sebesar 0,2.
 
ΔP  =  
    
 
 
 =     
           
 
 
 = 0.4 kPa 
 
Total Pressure Drop pada Tube 
ΔP  = ΔPmajor  + ΔPminor 
 = 9.51 + 0.4 kPa 
  = 9.91 kPa 
 
Berdasarkan contoh perhitungan keseluruhan diatas, didapatkan 
hasil berupa: 














1.25 145 2.2 0.093 2085 9.91 
1.35 145 2.2 0.093 2085 9.91 
 
4.3.4 Analisis Perpindahan Panas dalam Shell 
 Analisis perpindahan panas pada sisi shell dilakukan dengan 
memvariasikan jarak antar baffle. Baffle yang digunakan adalah 
single segmental baffle dengan baffle cut sebesar 31.5%. Hasil 
yang akan diperoleh adalah koefisien konveksi pada sisi shell. 
Variasi baffle spacing yang digunakan untuk re-design pre-cooler 
adalah sebagai berikut: 
 
 
Tabel 4.7 Variasi baffle spacing 
Variasi Baffle Spacing Sumber 
B1 0,2 ID TEMA 
B2 0,4 ID Referensi [2] [4] 




 Jumlah baffle 
   Variasi baffle spacing akan mempengaruhi jumlah baffle 
yang terpasang pada sisi shell dan besarnya koefisien 
perpindahan panas pada sisi shell. Oleh karena itu, diperlukan 
perhitungan jumlah baffle. Contoh perhitungan jumlah baffle 
menggunakan variasi B1 dengan jarak anta baffle sebesar 0.2 
IDshell. 
Nb  = 
  
 
   
= 
      
           
   
  = 27 buah 
 Koefisien Perpindahan Panas Paksa pada sisi Shell 
 Untuk menghitung koefisien perpindahan panas yang 
terjadi pada sisi shell, terlebih dahulu perlu dihitung besarnya 
nilai Nusselt yaitu: 
 Nu    =      (
     
 
)





 Diameter equivalent 
 De  = 
 (
   √ 
 
 
    
 
)





   √ 
 
 
       
 
)
      
 
 




Luasan Perpindahan Panas sisi shell 
 As  = 
    
  
;  
  C = Clearance = LTP - DO = (20 – 16) mm = 4 mm 
 As  = 
                    
    
 
B4 240 Referensi [4] 
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   = 2809 mm
2
 
As  = 0.002809 m
2 
Maximum Mass Velocity 





     
  
 
          
 
 Gs  =      
  
   
 
Nusselt Number 
 Nu =      (
     
 
)







    
 
= 
        
        
     
   
       
  
   
       
  
 
            
 
 (
       




    
 
 Nu  = 262.7 
Koefisien perpindahan panas konveksi pada sisi shell 
 h   = 
     
  
 
 =  
             
        
 
 =    
 
   
   
Koefisien konveksi perpindahan panas yang terkoreksi 
h =                   
  dengan Jc, Ji, Jb, Jr, dan Js adalah faktor koreksi sebagai 
berikut: 
1) Pengaruh Konfigurasi Baffle (Jc) dengan faktor koreksi 
(Fc) 
 Jc  =             ; untuk Baffle Cut 15%-45%. 
  Fc  =    (
    
  
 
       
  
) 
  θctl  =      
  *   (
  





 dengan Baffle Cut = 31.5%, didapatkan nilai ctl: 
 θctl =        *   (
    
   
)+  
  =        [          ] 
  =               
  = 136.5 
Sehingga, nilai Fc didapatkan sebesar: 
Fc  =    (
      
   
 
           
  
) 
=           
= 0.46 
Jc  = 0.55 + 0.72(0.46) = 0.88 
 
2) Pengaruh kebocoran pada Baffle (Ji) 
Luasan aliran menyilang dalam shell antara jarak baffle 
ditentukan melalui rumus: 
Sm  = B *    
    
   
       + 
 =    *       
     
  
       + 
 =         
 =            
Luasan bidang kebocoran antara diameter dalam shell dengan 
baffle (Ssb): 
Ssb  =     (
   
 
) (
       
  
) 
=              (
 
 
)         
=        
=            
Luasan bidang kebocoran antara baffle dan lubang tube (STB): 
Stb  = 
 
 
[       
              ] 
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  = 
    
 
[                        ] 
 =                    
 = 483.9 mm
2
 
Parameter luas kebocoran 
rs  = 
   
       
 
     
           
       
rm  = 
       
  
 
           
    
       
dari gambar C.15 pada kolom lampiran, dengan rs = 0.635 dan rm 
= 0.418, didapatkan nilai Ji = 0.7 
 
3) Pengaruh aliran bebas pada susunan tube (Jb) 
Sb  = B (Lbb+Dt) 
 = 53 mm (13.57 + 16) 
 = 2115.2 mm
2
 




      
    
       
Ntcc = 
  
   
*   (
  
   
)+  ; Lpp  = 0.866 Ltp = 19.918 mm 
  = 
   
      
[          ] 
= 5.85 
rss  = 
   
    
 
 
    
      
didapatkan dari gambar C.17 pada lampiran, nilai Jb = 0.65 
 
4)  Faktor Koreksi Perpindahan Panas Aliran Turbulen (Jr) 
  Jr  = 1 ; Re > 100 
5)  Faktor Koreksi Jarak Baffle pada Aliran Masuk dan 
Keluar (Js) 
  Js  = 1 
  koefisien konveksi terkoreksi 
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  h  = ho Jc Ji Jb Jr Js 
   = 505 x 0.88 x 0.7 x 0.65 x 1 x 1 






  Pressure Drop Sisi Shell 
Pressure drop sisi shell dipengaruhi oleh jumlah baffle dan 
besarnya koefisien gesekan. Persamaan yang digunakan 
untuk perhitungan pressure drop adalah sebagai berikut: 
 ΔPshell = 
    
         
      
   ; f = exp (0.576 – 
0.19 ln Res) 
ΔPshell = 
                        
            
 
ΔPshell = 11.7 kPa  
 
Hasil Perhitungan Koefisien dan Pressure Drop  
Berdasarkan contoh perhitungan diatas, didapatkan hasil 
perhitungan yang ditunjukkan dalam tabel: 













0.2 IDshell 74.8 27 176.00 11.7 
0.4 IDshell 149.6 18 161.65 6.72 
0.6 IDshell 187 12 160.39 2.52 
240 240 7 157.53 1.45 
21 
0.2 IDshell 80.8 24 140.73 10.1 
0.4 IDshell 161.6 11 140.87 3.27 
0.6 IDshell 242.4 8 107.05 1.86 






a) Pembahasan Grafik pressure drop dan heat transfer 
terhadap baffle spacing 
 
 
Gambar 4.7 Perbandingan pressure drop dan heat transfer sisi 
shell  terhadap baffle spacing 
 
Pada gambar 4.7 dapat dilihat bahwa grafik h dan ∆P 
pada sisi shell membentuk trendline yang menurun terhadap jarak 
baffle untuk setiap variasi pitch ratio. Hal tersebut menunjukkan 
peningkatan nilai baffle spacing berbanding terbalik dengan nilai 
koefisien konveksi aliran dan pressure drop. Semakin besar nilai 
baffle spacing maka nilai koefisien konveksi aliran dan pressure 
drop semakin kecil. Apabila baffle spacing semakin besar, 
kecepatan aliran akan semakin kecil sehingga nilai koefisien 
konveksinya juga semakin kecil. Hal tersebut dikarenakan jalur 
lintasan aliran fluida yang mengalir dalam sisi shell semakin 
berkurang. Peningkatan baffle spacing juga mengakibatkan 
penurunan pressure drop yang terjadi pada aliran. Berdasarkan 
grafik diatas, variasi baffle spacing dengan besar 0,2 IDshell (61 
mm) memberikan laju perpindahan panas dan penurunan tekanan 
yang lebih besar untuk setiap variasi pitch ratio apabila 
dibandingkan dengan jarak antar baffle yang lain. Hal tersebut 
disebabkan karena jumlah baffle yang terpasang semakin banyak, 
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 yaitu sebesar 27 buah, sehingga akan mengakibatkan fluida 
yang mengalir di sisi shell semakin berolak. 
 
4.5 Perancangan Pre-cooler dengan tipe Circular Finned Tube 
Heat Exchanger 
Redesign pre-cooler dimaksudkan untuk meningkatkan 
effectiveness perpindahan panas dari kondisi eksisting. Tipe heat 
exchanger yang akan dirancang divariasikan berdasarkan 
geometri sesuai dengan standar surface designation yang diambil 
dari buku Compact Heat Exchanger karangan M. Kays dan 
London. Sedangkan untuk properti masing-masing fluida kerja 
disesuaikan dengan kondisi eksisting. Perancangan ini 
menggunakan metode LMTD. Metode LMTD merupakan metode 
pertama yang digunakan pada perancangan ini. Sebelum 
melakukan perhitungan dengan menggunakan metode LMTD, 
diperlukan beberapa input data sebagai berikut: 
 




Mass flowrate kg/s 3.48 6.6 
Temperature in (Ti) K 325 406 
Temperature out (To) K 348 358 
Specific Heat (Cp) J/kg K 4066 1012.2 
Density  Kg/m
3
 983 0.924 
Viscosity N.s/m
2
 0.00044 0.000022 









Tabel 4.3 Variabel kontrol, bebas, terikat 











Jarak Tube Arah 
Transversal 
Jumlah fin 
Thot,in 133° C Diameter fin Panjang tube 
Thot,out 85° C Tebal fin  
Tcold,in 52° C  
Tcold,out 75° C 






 Menghitung Beda Temperatur Rata-Rata Logaritmik 
Tipe aliran pada circular finned tube heat exchanger dirancangan 
dengan tipe cross flow. Sehingga, ΔTLMTD dapat dihitung melalui 
persamaan: 
ΔTLMTD = 
         
  
   
   
 
 
untuk aliran penukar panas tipe counter, dilakukan perhitungan 
ΔTLMTD: 
ΔT1 = Th,i – Tc,o = 406 K – 348 K = 58 K 
ΔT2 = Th,o – Tc,i = 358 K – 325 K = 33 K 
ΔTLMTD =  
         
  
   
   
 
 
       
   
   
   
 
ΔTLMTD =  44.3 K 




 o R = 
      
      
 
R =  
         
          
 
   
   
      
o P = 
      
      
 
P = 
         
         
 
   
   
      
Berdasarkan gambar 4. Didapatkan bahwa F ≈ 0.9 
Sehingga, didapatkan FΔTLMTD = 39.89 K. 
 
Gambar 4.13 LMTD correction factor for single pass cross-flow 
with both fluid unmixed. 
 
Dalam merancang alat penukar kalor dengan tipe circular finned 
tube, akan digunakan 10 variasi geometri. Data variasi tersebut 
dapat dilihat pada tabel 4.18. 
Tabel 4.18 Data Variasi Geometri Circular Finned Tube 
 CF-8.7-5/8J(a) CF-8.7-5/8J(b) 
Tube arrangement Staggered 
Tube diameter 16.12 16.12 
Transverse tube spacing 30.8 46.21 
Longitudinal tube spacing 33.75 33.75 
Fin/m 342.5 381.8 
Hydraulic diameter 5.4 11.64 
Heat transfer area / total 
volume 
323.8 215.5 






Parameter yang ditentukan 
Panjang Heat Exchanger = 2.2 m 
Material plat dan fin   = Cu-Ni (90-10) 
Konduktivitas termal   = 65 W/mK (at 473 K) 
 
Tabel 4. Constraint 
Batasan Besar Sumber 
Pressure sisi tube 30 kPa – 60 kPa [6] 
Pressure sisi fin 2 kPa [6] 
 
Setelah ditentukan parameter-parameter inti pre-cooler 
yang akan dirancang, jumlah tube perlu dihitung sesuai dengan 
ruang penempatan heat exchanger. Banyaknya jumlah tube yang 
sesuai dapat dihitung dengan input data awal jarak antar tube. 
Variasi jarak antar tube merupakan data awal perhitungan yang 
digunakan untuk menentukan jumlah tube yang sesuai dengan 
ruang penempatan pre-cooler. Layout tube yang digunakan pada 
pre-cooler tersusun secara staggered. Berikut merupakan contoh 
layout tube pada standard CF-8.7-5/8 J (a). 
 
 
Gambar 4.14 Layout Susunan Tube pada CF-8.7-5/8 J (a) (Kays, 
W.M. London, 1984) 
 
 Menghitung Luasan Perpindahan Panas yang dibutuhkan 
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  Perhitungan luasan perpindahan panas dilakukan dengan 
mengasumsikan besarnya U, yaitu 70 W/m
2
K [9]. Sehingga, 
 A = 
 
          
 = 
       
              
 




Didapatkan bahwa luasan perpindahan panas yang dibutuhkan 




 Jumlah Tube 
NT = 
 
    
 
NT = 
     
               
 
NT = 240 
 




W H W H 
240 1 7392 30.8 9015 33.72 
120 2 3696 61.6 4507 67.44 
80 3 2464 92.4 3005 101.1 
60 4 1848 123.2 2253 134.8 
47 5 1453 154 1803 168.6 
40 6 1232 184.8 1502 202.3 
24 10 739.2 308 901.5 337.2 
20 12 616 369.6 751 404.6 
16 15 492.8 462 601 505.8 
12 20 369.6 616 450 674.4 






4.5.1  Analisis Perpindahan Panas dan Pressure Drop sisi 
Internal (tube) 
A. Koefisien Konveksi Sisi Internal 
Koefisien konveksi sisi internal dapat dihitung dengan 
mengetahui reynolds number dan nusselt number telebih dahulu. 
Reynolds Number 
ReD  = 
   
      
 
 = 



















hi  = 




            






B. Analisis Pressure drop sisi tube 
Pressure drop internalterdiri dari major losses dan minor 
losses. Major losses diakibatkan oleh adanya gesekan di 
sepanjang internal tube. Nilai kekasaran (e) diperoleh sebesar 
0.01524 mm dengan bahan Cupronickel. Sedangkan nilai 
koefisien gesek (f) dapat dicari melalui moody diagram dengan 
kekasaran tube fungsi reynolds number. Berikut ini merupakan 
contoh perhitungan pressure drop sisi internal tube. 
 Major Losses  
Sebelum melakukan perhitungan pressure drop maka perlu 
diketahui terlebih dahulu kecepatan fluida dalam tubedengan 
diketahui panjang tube( LT ) adalah 2.2 m. Kecepatan udara 
yang mengalir dalam tube dapat dihitung dengan rumus. 
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 V  = 
 
     
 
= 
      
  
 
             
 
= 0.036 m/s 
ΔP  =  
      
  
 
=     
                
           
 
= 2.34 kPa 
Total Pressure Drop pada Tube 
ΔP  = ΔPmajor  
= 2.34 kPa 
= 2.34 kPa 
 
Berdasarkan contoh perhitungan diatas, didapatkan koefisien 
konveksi dan pressure drop untuk tiap surface designation 
sebagai berikut: 















240 2200 0.036 1912 2.34 
CF-8.7-
5/8J(b) 
240 2200 0.036 1912 2.34 
4.5.2 Analisis Perpindahan Panas Sisi Eksternal 
Pada bagian eksternal atau luar tube, perpindahan panas yang 
akan dianalisis adalah perpindahan panas yang terjadi pada air 
pendingin diluar tube. 
A. Menghitung Koefisien Konveksi Sisi Eksternal 
Tahapan perhitungan untuk mendapatkan nilai koefisien 
konveksi sisi eksternal berbeda dengan koefisien sisi internal. 
Pada sisi eksternal, pre-cooler menggunakan extended surface 
berupa circular fins. Koefisien konveksi sisi eksternal didapatkan 
dengan nilai J-Colburn yang didapatkan melalui 2 cara: 
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perhitungan manual atau melalui grafik. Berikut ini adalah contoh 
perhitungan koefisien konveksi. 
Maximum Mass Velocity (G) 
G  = 
 
   
 
     
    
 
  
   
 
J-colburn Factor 
Besar faktor J-colburn didapatkan melalui figur pada kolom 
lampiran C., didapatkan J-colburn factor sebesar 0.012. 
Nilai Koefisien Konveksi Sisi Eksternal (h) 
h  = 
      
     
 
= 
                  






C. Efisiensi Fin 
Sirip (fin) adalah untuk memperluas permukaan benda 
agar laju perpindahan kalor dapat diperbesar, sehingga proses 
pendinginan benda dapat dipercepat. Untuk mengetahui besar 
kalor sesungguhnya yang dilepas sirip dapat dilakukan dengan 
mengetahui efisiensi sirip atau efektivitas sirip terlebih dahulu. 
Tipe fin yang digunakan dalam perancangan ini adalah circular 
fin dengan tahapan perhitungan sebagai berikut: 
Fin Parameter (M) 
M =√
  
     
 
= √
         





Efisiensi fin (ηf) 
Perhitungan efisiensi fin untuk circular fin dapat dilakukan 
dengan menggunakan korelasi Kern dan Kraus seperti berikut: 
ηf  = 
   
       
  
*
                               





subskrip 0 dan 1 merupakan first-order Bessel functions 
pada ragam pertama dan kedua. Bessel functions didapatkan 
melalui tabel B.1 pada kolom lampiran. 
didapatkan: 
ηf  = 
         
                
*
                          
                             
+ 
ηf   = 0.87 
Overall Efficiency 
ηo  =   
  
 
(    ) 
= 1 – (0.862)(1-0.87) 
= 0.89 
 
 Pressure Drop Sisi Eksternal (Fin) 
Pressure drop sisi eksternal didapatkan dengan friction factor 
(f) dari grafik masing – masing surface designation. Nilai f dapat 
dicari melalui grafik dengan friction factor fungsi Reynolds 
Number berdasarkan grafik yang sesuai dengan surface 
designation CF-8.7-5/8 J (b). 
ΔP  = 
      
 
[      (
  
  








           
 
[          (
   
   
  )                
   
    
 
= 14.6 kPa 
 
 Hasil Perhitungan Analisis perpindahan panas dan 
pressure drop 
Berdasarkan contoh perhitungan diatas, didapatkan 
koefisien konveksi dan pressure drop untuk tiap surface 
designation sebagai berikut: 











CF-8.7-5/8J(a) 2.2 108 14.6 




Setelah dilakukan perancangan untuk ketiga jenis Pre-
cooler, langkah berikutnya adalah membandingkan ketiga desain 
tersebut untuk menentukan desain optimum yang akan digunakan 
sebagai pengganti pre-cooler.  
4.6.1 Analisis Performansi Shell and Tube dan Circular 
Finned Tube. 
Perbandingan antara shell and tube dan circular finned 
tube dilakukan dengan membandingkan kedua tipe pre-cooler 
dengan jumlah tube yang hampir mendekati satu sama lain. Pada 
tipe shell and tube terdapat pada variasi pitch tube sebesar 20 mm 
dan baffle spacing sebesar 0.2 IDshell. Sedangkan untuk tipe 
Circular Finned Tube, telah ditentukan tipe surface designation 
CF-8.7-5/8J(a) sebagai desain yang akan dibandingkan. Berikut 
adalah data geometri dan hasil analisis perpindahan panas dari 
kedua tipe pre-cooler: 
A. Shell and Tube 
Analisis perhitungan untuk mencari performansi pre-cooler 
adalah sebagai berikut: 
Tabel 4.16 Dimensi Pre-cooler Shell and Tube 
Komponen Parameter 
Shell 
Diameter shell 374 mm 
No. of shell passes 1 
Baffle 
Baffle type Single segmental 
Baffle cut 31.5 % 
Baffle thickness 15 mm 
Tube 
Jumlah tube 145 
O.D. 16 mm 
Tebal dinding tube 2 mm 
Panjang tube 2200 mm 
Material Cu-Ni (90-10) 





Performansi pre-cooler akan dianalisis dengan menggunakan 
metode Number of Transfer Unit (NTU). Salah satu nilai untuk 
menentukan unjuk kerja suatu heat exchanger adalah dengan 
menggunakan effectiveness. Effectiveness merupakan 
perbandingan laju perpindahan panas aktual dengan laju 
perpindahan panas maksimum pada heat exchanger. Harga 
effectiveness antara 0 sampai 1. Analisis perhitungan untuk 
mencari performansi heat exchanger ditunjukkan sebagai berikut: 
 Mencari Kapasitas Panas Fluida 
Ch =       =                          
    
 
 
Cc =       =                    
    
 
 
 Mencari Heat Capacity Ratio (Cr) 
Dari perhitungan tersebut dapat diketahui bahwa Cc > Ch, 
sehingga Cmin = Chot dan Cmaks = Ccold.  Nilai heat capacity 
ratio (Cr) antara Cmin dan Cmaks adalah sebagai berikut: 
Cr = 
    
     
 
        
    
      
 Mencari Number of Transfer Unit (NTU) dan 
Effectiveness untuk tipe Shell and Tube 
U  = 
 
          
 = 
       





Number of Transfer Unit 
NTU  = 
  
    
 = 
(      
 
   
)               










ε  =  {            
 
   
     *      (     )
 
 +






=  {                
 
   
     *        (       )
 
 +






ε  = 0.61 
 
B. Circular Finned Tube 
Analisis perhitungan untuk mencari performansi pre-cooler 
adalah sebagai berikut: 
 
Tabel 4.17 Dimensi Pre-cooler Circular Finned Tube 
Tube 
Diameter tube 16.12 mm 
Tebal dinding tube 2 mm 
Panjang tube 2200 mm 
Jumlah tube 300 
Material Cu-Ni (90-10) 
Fin 
Jumlah fin 52878 
Diameter fin 28.02 mm 
Tebal fin 0.254 mm 
Material Cu-Ni (90-10) 
Shell 
Tinggi 350 mm 
Lebar 372 mm 
 
 Mencari Number of Transfer Unit (NTU) dan 
Effectiveness untuk tipe Circular Finned Tube. 
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  U  = 
 
          
  
  = 
       
                  
 




Number of Transfer Unit 
NTU = 
  
    
 
= 
(    
 
   
)(      )







ε   =      *(
 
  
)          {   [            ]   }+ 
=      *(
 
    
)           {   [               ]   }+ 
= 0.7 
4.6.2 Perbandingan Shell and Tube dan Circular Finned Tube. 
Perbandingan kedua tipe pre-cooler dilakukan berdasarkan heat 
duty dan jumlah tube yang sama. Perbandingan keduanya hanya 
berdasarkan kemampuan masing-masing pre-cooler dalam 
memindahkan panas. Tidak ada perbandingan berdasarkan 
karakteristik/sifat material. Berikut hasil perbandingan pre-cooler 
melalui tabel: 




Shell and Tube 
Circular Finned 
Tube 
Heat Duty 91.9 kW 91.9 kW 
Jumlah tube 145 300 
Diameter Tube 16 mm 16.12 mm 
Panjang tube 2200 mm 2200 mm 
ΔPtube 9.89 kPa 2.34 kPa 
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ΔPeksternal 11.7 kPa 14.6 kPa 











NTU 1.202 1.22 
ε 0.61 0.7 
 
Perbandingan Pre-cooler Berdasarkan Pressure Drop. 
 
 
Gambar 4.15 Grafik Perbandingan pressure drop shell and tube 
dan circular finned tube. 
 
Terdapat perbedaan penurunan tekanan antara shell and 
tube dan circular finned tube pada gambar 6. Berdasarkan 
penurunan tekanan sisi internal, shell and tube memberikan nilai 
penurunan tekanan yang lebih besar. Hal tersebut dipengaruhi 
oleh jumlah tube yang terpasang pada heat exchanger lebih 
sedikit dibandingkan dengan circular finned tube. Jumlah tube 
mempengaruhi besarnya kecepatan yang mengalir pada tube. 
Semakin sedikit jumlah tube yang terpasang, akan semakin besar 
kecepatan sebuah fluida. Selain itu, salah satu yang 
mempengaruhi besarnya penurunan tekananan dibandingkan 
dengan circular finned tube dikarenakan terdapat 2 jumlah laluan 
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 tube pada shell and tube. Sedangkan, pada circular finned 
tube hanya terdapat 1 laluan saja. Laluan pada tube 
mempengaruhi head loss yang terjadi. Pada sisi eksternal atau 
shell, berdasarkan konstruksinya, shell memiliki baffle yang 
mempengaruhi besarnya perpindahan panas dan pressure drop. 
Sedangkan, circular finned tube, berdasarkan konstruksinya, 
memiliki fin yang mempengaruhi besarnya perpindahan panas 
dan pressure drop. 
 
Perbandingan Berdasarkan Effectiveness 
 
Gambar 4.16 Grafik Perbandingan Efektivitas shell and tube 
dan circular finned tube. 
 Berdasarkan gambar 7, disimpulkan bahwa efektivitas yang 
dimiliki oleh circular finned tube lebih baik dibandingkan dengan 
shell and tube. Semakin besar nilai efektivitas suatu alat penukar 
kalor, kemampuan alat tersebut dalam mentransfer kalor akan 
semakin baik karena nilai laju perpindahan panas aktualnya akan 
mendekati jumlah kalor maksimum yang dapat dipindahkan. 
Perbandingan Berdasarkan Dimensi.  
 Dalam merancang dan memilih suatu alat penukar kalor, perlu 
diperhatikan penataan letak alat tersebut. Penataan letak ruang 
ditentukan oleh dimensi alat penukar kalor. Berdasarkan hasil 




Tabel 7. Dimensi Pre-cooler 
 Shell and Tube Circular Finned 
Tube 
Posisi HE Horizontal Horizontal 
Diameter 384 mm - 
Lebar - 350 mm 
Tinggi - 372 mm 
































Lampiran A – Thermophysical Properties 
 






Tabel A.2 Thermophysical Properties of Saturated Liquids  
 
 







Lampiran B – Mathematical Relations and Functions 
 











Lampiran C – Shell/Bundle/Tube Geometries, Heat Transfers, 
and Pressure Drops Correlations 
 














Tabel C.4  Recommended tube layout pitch dimensions 
 
 
Gambar C.5 Correction factor ψn for estimation number of tubes 
 
 






Gambar C.7 Shell-to-baffle leakage area, Ssb, as a function of Ds 












Gambar C.10 Baffle leakage pressure drop correction Rl 
 
 
Gambar C.11 Baffle leakage heat transfer correction factor, Jl 
 
 








Gambar C.14 Heat transfer correction factor, Jr 
 








Lampiran D – LMTD Correction Factor 
 
Gambar D.1 LMTD Correction Factor for Multipass Tube 
 
Gambar D.2 LMTD Correction Factor for Cross Flow 
  
 
Lampiran E – Plate Fin and Circular Finned Tube Surface Designation 
Gambar E.1 Surface Designation Offset Strip Fin 
 
 
Gambar E.2 Surface Designation Offset Strip Fin (cont’d) 
  
 







Dari hasil perancangan pre-cooler dengan tipe shell-and-tube dan 
circular finned tube, diperoleh beberapa kesimpulan sebagai 
berikut: 
1. Berdasarkan analisis performa eksisting pre-cooler, 
didapatkan bahwa efektivitas pada pre-cooler eksisting 
adalah 0.592 dan Number of Transfer Unit (NTU) sebesar 
1.01.  
2. Pada perancangan tipe shell and tube, didapatkan bahwa 
semakin besar pitch ratio akan meningkatkan koefisien 
perpindahan panas dan pressure drop yang terjadi dalam 
tube. Sedangkan, baffle spacing akan meningkatkan besar 
koefisien perpindahan panas dan pressure drop untuk sisi 
shell. Pada hasil perhitungan didapatkan, desain optimal 
yang dapat digunakan sebagai pengganti pre-cooler eksisting 
adalah shell and tube dengan pitch 20 mm dan baffle spacing 
sebesar 0.2 IDshell. 
3. Berdasarkan perhitungan dimensi dan volume kedua pre-
cooler, dapat dilihat bahwa shell and tube memiliki volume 
yang lebih besar dibandingkan dengan circular finned tube. 
Hal tersebut menandakan bahwa shell and tube akan 
membutuhkan tempat yang lebih luas dibandingkan dengan 
circular finned tube. 
4. Desain optimum pre-cooler dengan tipe shell and tube: 
- Material tube dan shell = Cu-Ni (90-10) 
- Diameter tube = 16 mm, pitch diameter = 20 mm, pitch 
ratio = 1.25, panjang tube = 2200 mm, diameter shell = 
384 mm 
- Jumlah tube = 145 
5. Desain optimum pre-cooler dengan tipe circular finned tube: 
-  Material tube dan shell = Cu-Ni (90-10) 
-    Diameter tube = 16.12 mm 
-    ST = 30.84 mm,  
- SL = 33.75 mm,  
- NT = 16,  
- NL = 15 
6. Berdasarkan segi perpindahan panas, circular finned tube 
lebih baik dalam menghantarkan panas. Hal tersebut 
ditunjukkan melalui nilai efektivitas circular finned tube 
yang lebih tinggi dibandingkan dengan shell and tube.  
7. Pre-cooler dengan tipe circular finned tube dapat dijadikan 
sebagai alternatif apabila ditinjau dari segi perpindahan 
panas, namun perlu diperhatikan pula karakteristik kekuatan 
material heat exchanger tersebut. 
 
5.2 Saran 
Saran yang dapat diberikan setelah melakukan perancangan 
antara lain: 
1. Referensi yang khusus membahas tentang atomizing heat 
exchanger / pre-cooler jumlahnya masih sedikit. Sehingga, 
perlu diadakan penelitian lebih lanjut tentang pre-cooler. 
2. Desain optimum pre-cooler masih dapat dikembangkan lagi, 
sebagai contoh dengan memvariasikan besar potongan baffle, 
bentuk baffle, atau kecepatan fluida sampai batas pressure 
drop sisi tube dan shell yang diizinkan agar dapat diperoleh 
hasil yang lebih optimal. 
3. Penelitian selanjutnya diharapkan adanya analisis perubahan 
performa pada sistem secara keseluruhan ketika adanya 
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